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ПРЕДИСЛОВИЕ 
Разработка любого термотрансформатора базируется на 
анализе целого комплекса физических, химических, механиче-
ских, теплотехнических и экономических явлений, характери-
зующих все протекающие в них процессы. С середины 50 - х 
годов ХХ века получил развитие так называемый системный 
подход к созданию установок термотрансформации. Этот под-
ход предусматривает системно-структурный анализ объекта, в 
котором каждый процесс рассматривается как часть сложного 
процесса получения целевого продукта, в данном случае – теп-
лоты и холода. В системно-структурном анализе делается упор 
на изучение внутренних связей в объекте, состоящем из элемен-
тов, теснейшим образом взаимосвязанных между собой и взаи-
модействующих друг с другом в процессе получения целевого 
продукта. Основное внимание здесь сосредоточено на парамет-
рах и характеристиках установки, определяющих ее пригод-
ность к использованию по функциональному назначению. Ме-
тоды системно-структурного анализа термотрансформаторов 
ориентированы на непосредственное изучение специфики тех-
нологических схем, поскольку еще на этапе предпроектных раз-
работок важно предвидеть, как отреагирует конкретная техноло-
гическая схема термотрансформатора на изменение внешних 
условий. 
При системно-структурном анализе термотрансформато-
ров используется как классический аппарат технической термо-
динамики, так и некоторые дополнительные ее разделы, кото-
рые возникли с введением в термодинамику такого фундамен-
тального понятия как эксергия. В первую очередь речь идет о 
методах современной прикладной термодинамики – энтропий-
ном и эксергетическом анализе, а также о стремительно разви-
вающемся в последние годы эксергоэкономическом методе ана-
лиза. Именно эксергоэкономическому анализу авторы данной 
монографии отводят особое место в исследованиях, поскольку 
он связывает классические термодинамические концепции 
оценки эффективности любых энергетических устройств, в том 
числе и термотрансформаторов, с экономикой, т.е. с осязаемой 




В монографии учтен вклад в теорию термотрансформато-
ров таких известных отечественных и зарубежных ученых, как  
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Авторы выражают глубокую благодарность рецензентам – 
профессору, доктору технических наук Г. К. Лавренченко и лау-
реату Государственной премии Украины, доктору технических 
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Хотелось бы также выразить признательность Государ-
ственному фонду фундаментальных исследований Украины за 
помощь по изданию этой книги. 
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СПИСОК УСЛОВНЫХ ОБОЗНАЧЕНИЙ 
Физические величины 
 
а – коэффициент температуропроводности, м
2/с 
i – удельная энтальпия, Дж/кг 
k – коэффициент теплопередачи, Вт/(м2 град) 
Е – эксергия, Вт 
N – мощность, Вт 
Р – давление, Па
 
Т – температура, град 
r – теплота фазового перехода, Дж/кг 
s – удельная энтропия, Дж/(кг град) 
Qк – теплопроизводительность, Вт 
Q0 – холодопроизводительность, Вт 
GWP – показатель глобального потепления относительно окиси 
углерода на расчетный период 100 лет 
 
ODP – показатель разрушения озонового слоя относитель-
но фтортрихлорметана R11 
 
α – коэффициент теплоотдачи, Вт/(м2·град) 
λ – коэффициент теплопроводности, Вт/(м·град) 
ρ – плотность, кг/м3 
ε– холодильный коэффициент 
µ – коэффициент преобразования ТНУ 
η – коэффициент полезного действия 
pi – степень сжатия 








ГО – газоохладитель 
ГТ – грунтовый теплообменник 
ДР − дроссель 
ДТ – детандер 
ИСП − испаритель 
КД − конденсатор 
КМ − компрессор 
ОПП – охладитель перегретого пара 
ПС – промежуточный сосуд 
РТ – регенеративный теплообменник 
ТНУ – теплонасосная установка 
ХМ – холодильная машина 
 
Подстрочные индексы 
i – точка цикла 
k – элемент термотрансформатора 
др  – дроссель 
исп – испаритель 
кд – конденсатор 
км – компрессор 
ос – окружающая среда 
пер – перегрев 





Актуальной проблемой современности является энерго-
сбережение. С этой проблемой неразрывно связаны вопросы 
энергетики, экономики, экологической защиты. Нарастающий 
дефицит доступных топлив и обострение экологических про-
блем стимулируют перевод энергетики на путь интенсивного 
развития, а именно – внедрения возобновляемых источников 
энергии. Малая энергетика, а также жилищно-коммунальный 
сектор Украины сегодня испытывают острую необходимость в 
реновации и развитии новых технологий генерации теплоты. 
Акцентируя важность этого направления энергетики, Кабинет 
Министров Украины принял "Программу государственной под-
держки развития нетрадиционных и возобновляемых источни-
ков энергии и малой гидро- и теплоэнергетики" (постановление 
№ 1505 от 31.12.1997 г.). 
Одним из энергоемких секторов экономики Украины яв-
ляется жилищно-коммунальный сектор. На его долю ежегодно 
тратится свыше 70 млн. т. у. т., а потребление им тепловой энер-
гии составляет около 40 % [1]. Современное состояние объектов 
жилищно-коммунального хозяйства требует радикальных изме-
нений в подходе к созданию систем тепло- и хладоснабжения. 
Традиционно эти системы функционируют раздельно, что при-
водит к значительным капитальным затратам на их создание и 
эксплуатацию. Внедрение систем комплексного теплохладо-
снабжения на базе парокомпрессорных термотрансформаторов 
(холодильных машин, теплонасосных установок), которые спо-
собны эффективно использовать как низкопотенциальную теп-
лоту естественных источников энергии, так и утилизировать 
сбросную теплоту теплотехнологического оборудования, позво-
лит существенно уменьшить капитальные и эксплуатационные 
затраты в системе тепло- и хладоснабжения, а также улучшить 
экологическую ситуацию. 
Доказательством значимости проблемы использования 
теплонасосной техники может служить интенсивность ее внед-
рения в промышленность развитых стран мира. Согласно  про-




теплоснабжения в них будет осуществляться с помощью тепло-
насосных установок [2].  
Сегодня в мире уже используется около 200 млн. ТНУ, ко-
торые ежегодно генерируют теплоту для коммунально-бытовых 
нужд, эквивалентную сжиганию около 140 млн. т.у.т. [3]. 
В общемировом балансе ТНУ обеспечивает около 1 % энергети-
ческих потребностей, а в тепловом балансе энергии – 1,7 %.  
В настоящее время обозначилась насущная необходи-
мость в проведении исследований, направленных на решение 
задач рационального проектирования систем теплохладоснаб-
жения с использованием парокомпрессорных термотрансформа-
торов. Эти исследования должны включать научное обоснова-
ние выбора технологических схем, поиск оптимальных режим-
ных и конструктивных характеристик оборудования, диагности-
ку систем, находящихся в эксплуатации. Известно, что холо-
дильные установки потребляют до 8 % всей электрической 
энергии, производимой в Украине [4]. При этом потенциал 
энергосбережения для холодильных систем составляет порядка 
60 % от общего потребления электроэнергии. Таким образом, 
усовершенствование систем термотрансформации за счет опти-
мизации режимно-конструктивных параметров и, как следствие 
этого, повышение эффективности термодинамических процес-
сов позволяет сберечь большую долю энергии, которая безвоз-
вратно теряется. 
Вместе с тем, имеющиеся результаты исследований в ряде 
случаев носят противоречивый характер. Они получены в огра-
ниченном диапазоне структур схемных решений и термодина-
мических свойств хладагентов без комплексного учета много-
факторности условий эксплуатации. 
Монография посвящена развитию теоретических основ и  
совершенствованию научно-методической базы для термодина-
мического анализа диссипативных процессов в элементах тепло-
технологических схем, обеспечивающих создание высокоэф-
фективных парокомпрессорных термотрансформаторов для си-




СОВРЕМЕННЫЕ МЕТОДЫ ПРИКЛАДНОЙ  
ТЕРМОДИНАМИКИ ДЛЯ АНАЛИЗА, ОПТИМИЗАЦИИ 
И ДИАГНОСТИКИ ТЕРМОТРАНСФОРМАТОРОВ 
В настоящее время эффективность элементов холодиль-
ных машин и теплонасосных установок в ряде случаев достигла 
своего «технического предела», при котором совершенствова-
ние конструкций отдельных элементов установки уже суще-
ственно не сказывается на повышении эффективности всей си-
стемы. Между тем, возможности улучшения технологических 
схем ХМ и ТНУ еще далеко не исчерпаны. Последнее требует 
глубокого изучения особенностей межэлементных связей в их 
технологических схемах, а также исследования взаимосвязи и 
взаимовлияния эксергетических потерь в основных элементах.  
Как известно [5], неэффективность одного элемента энер-
гопреобразующей системы может быть связана с другим эле-
ментом, входящим в состав общей технологической схемы. Эк-
сергетические потери достаточно условно отнесены к опреде-
ленному элементу схемы любого термотрансформатора. Суще-
ствование структурных связей в технологических схемах энер-
гопреобразующих систем отмечал еще В.С. Мартыновский в 
работе [6]: «Если только одно звено будет необратимо, это 
может привести к худшим последствиям для всего цикла, чем 
необратимость двух звеньев. Точнее, необратимость одного из 
звеньев может быть уменьшена необратимостью другого». 
Подобный эффект в энергопреобразующих системах является 
типичным проявлением их интегративных свойств [7].  
В последние годы усилиями ведущих специалистов миро-
вой школы прикладной термодинамики, таких как Дж. Тсатса-
ронис, А. Валеро, получил дальнейшее развитие метод струк-
турного анализа энергопреобразующих систем [5, 8, 9], основы 
которого были заложены Ю. Байером, В. М. Бродянским и  
М. В. Сориным. В современной прикладной термодинамике 
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структурный анализ является одним из этапов проведения тер-
моэкономической диагностики. Поэтому А. Валеро ввел в об-
ращение обобщающий термин – структурная термоэкономиче-
ская диагностика. 
Прикладная термодинамика в настоящее время представ-
ляет собой сочетание трех научных дисциплин: термодинамики, 
тепломассообмена и экономики, объединенных общим названи-
ем термоэкономика. Термоэкономика в трудах выдающихся 
ученых-термодинамиков M. Морана и A. Бежана рассматрива-
ется как главная среди основных дисциплин прикладной термо-
динамики. Гибридизация термодинамики и экономики позволи-
ла системно подойти к решению таких практически важных во-
просов, как распределение затрат в комплексных энерготехно-
логических процессах, нахождение «слабых мест», выявление 
резервов энергосбережения в теплотехнических системах и 
установление тарифов на энергоносители. 
Определенный скачек в развитии прикладной термодина-
мики и раскрытии сущности эксергии в различных энергопре-
образующих системах произошел в 50 – 70 г. ХХ века благодаря 
известным работам А. Грассмана и Я. Шаргута. 
Не останавливаясь подробно на этапах развития эксерге-
тического метода анализа энергопреобразующих систем, исчер-
пывающая характеристика которым дана в работе В. М. Бродян-
ского [10], ниже представим лишь основные принципы эксерге-
тического анализа применительно к парокомпрессорным термо-
трансформаторам. 
 
1.1. Структурный термодинамический анализ  
термотрансформаторов 
 
В настоящее время термодинамический анализ проводит-
ся на нескольких уровнях [10]. Первый уровень связан с уста-
новлением эксергетических потерь в элементах. На втором 
уровне определяются эксергетические КПД элементов и выяв-
ляются транзитные потоки эксергии. Третий уровень заключает-
ся в проведении структурного анализа системы, в котором учи-
тывается неэквивалентность потоков эксергии. 
На сегодняшний день сложность технологических схем 
парокомпрессорных термотрансформаторов такова, что для 
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определения путей их совершенствования данных анализа по-
терь эксергии в элементах установки явно недостаточно. Важно 
не только констатировать наличие потерь в том или ином эле-
менте схемы, но и определить степень влияния локальной поте-
ри на суммарные потери во всей системе. Однако и такой анализ 
не может считаться достаточно полным для выработки оконча-
тельных рекомендаций по устранению термодинамической не-
эффективности отдельных элементов. В связи с этим требуется 
проведение анализов второго и третьего уровней [10, 11].  
Термодинамическая неэквивалентность эксергии и эксер-
гетических потерь непосредственно связана со структурой тех-
нологической схемы установки. Поэтому совершенствование 
отдельно взятого элемента в отрыве от структуры технологиче-
ской схемы, в которой он находится, не может привести к по-
вышению эффективности всей системы. Эксергетические поте-
ри в элементах парокомпрессорных термотрансформаторов вза-
имосвязаны. Любое изменение эксергетических потерь, скажем, 
их увеличение в одном элементе обязательно вызовет изменение 
в другом, взаимосвязанном с ним элементе, причем, это измене-
ние вовсе не означает рост эксергетических потерь в этом эле-
менте, а иногда, даже наоборот (хотя и редко) потери могут 
уменьшиться. 
В последние годы развитие эксергетического метода ве-
дется в направлении анализа структуры системы и взаимосвязей 
между ее компонентами [12, 13].  
В настоящей работе впервые предпринята попытка клас-
сификации подходов к проведению структурного термодинами-
ческого анализа. 
 
1.1.1. Аналитический подход 
 
Аналитический подход базируется на установлении ана-
литических зависимостей между КПД всей системы эксη  и КПД 
входящих в ее состав элементов эксiη . Этот подход нашел разви-
тие в работах В. М. Бродянского и М. В. Сорина.  
Связь между эксергетическими потерями в отдельных 
элементах и эксергетическими коэффициентами, характеризу-
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ющими влияние потерь на эффективность всей системы, харак-























Ω∑  и 
1
n
iΩ∑  − сумма потерь эксергии, выраженная в до-
лях от полной затраты эксергии на установку во всех элементах 
от 1 до (n-1) или от 1 до n. 
Отметим, что для систем с рециркуляционными потоками 
выражение (1.1) неприменимо. 
Изучению закономерностей изменения эксергетических 
потерь в элементах холодильных машин посвящен ряд работ [10 
– 13]. В [14] исследовалась связь между изменением потерь дан-
ного процесса и эксергетическим КПД всей системы.  
Для выявления основных очагов потерь иногда нет необ-
ходимости в достижении большой точности. Если принять до-
пущение о независимости КПД элементов, то для анализа мож-
но использовать следующее соотношение между изменением 
эксергетического КПД элемента эксiη  и эксергетическим КПД 










,   (1.2) 
где Еi – эксергия, подведенная к элементу; Е – эксергия, подве-
денная к системе. 
Из (1.2) следует, что совершенствовать, в первую очередь, 
нужно те элементы, для которых отношение Еi/E имеет макси-
мальное значение, т.е. вводимая эксергия составляет значитель-
ную долю от всей первичной эксергии, вводимой в установку. 
Для определения эксергетического КПД установки 
В.С. Мартыновским и Л. З. Мельцером в работе [15] предложе-
но следующее уравнение 
 
( )экс экс1 1i iEEη = − − η∑ .    (1.3) 
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Уравнение (1.3) раскрывает зависимость эксергетических 
потерь не только от степени совершенства данного элемента, но 
и от его «удельного веса» EEi  в системе. 
Основные недостатки этого анализа заключаются в нерав-
нозначности потерь у различных установок с равными относи-
тельными коэффициентами iΩ , но с различными эксергетиче-
скими КПД, а также в том, что при одних и тех же потерях эк-
сергии эти коэффициенты изменяются с изменением подведен-
ной эксергии [11]. 
Ранее полагали, что эксергетический КПД является един-
ственно возможным объективным критерием оценки эффектив-
ности различных схем и элементов. Однако эксергетический 
КПД эксη  не может быть использован при оценке внутреннего 
совершенства различных энергоустановок, у которых вслед-
ствие различий в схемах, продиктованных объективной необхо-
димостью, элементы имеют различную эффективность [16]. Та-
ким образом, эксергетический КПД может быть применен толь-
ко для сравнения подобных элементов, входящих в состав одной 
технологической схемы. Величина эксη не всегда однозначно 
может быть определена (необходим учет транзитной эксергии). 
Кроме того, эксη обладает свойством равнозначности [10], т.е. 
одинаковое изменение КПД элемента эксiη совершенно одинако-
во скажется на затрате подведенной эксергии, причем, вне зави-
симости от того, где в схеме этот элемент установлен. Таким 
образом, использовать эксергетический КПД для сравнения 
элементов технологических схем можно только для схем с отно-
сительно простой структурой. В противном случае это может 
привести к неправильным результатам анализа эффективности. 
Для технологических схем с последовательным соедине-
нием без промежуточных отводов эксергии связь между эксер-
гетическим КПД системы и КПД ее элементов может быть уста-





η = η∏ .   (1.4) 
Изменение КПД системы при изменении КПД элементов в 
этом случае может быть представлено в виде 
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 ∆η ∆η∆η ∆η∆η = η + + + + + η η η η 
. (1.5) 
где n – количество элементов. 







 вне зависимости от местоположения элемента в системе 
одинаково сказывается на затрате эксергии привода и на изме-
нении экс∆η . 
Для параллельного соединения элементов можно исполь-




η = η∑ , (1.6) 
где θi – эксергетический вес элемента (доля затрат эксергии в 
элементе), характеризующий влияние элемента на систему в це-
лом.  
Следует отметить, что использование уравнения (1.6) 
предусматривает при вычислении θi и эксiη  процедуру отключе-
ния транзитной эксергии [10].  
Для других видов соединения элементов в схеме следует 
использовать модифицированную зависимость между ηэкс и эксiη  
[18]  
экс экс
пр нi i i
i
 η = θ η − θ + θ ∑ , (1.7) 
где θн – доля немонотонно-убывающей составляющей затрат в 
системе. 
Эксергетический вес элемента в этом случае определяется 
по формуле 
iii прп θ+θ=θ , 
где θпi и θпрi – доля первичной и преобразованной эксергии в 
элементе.  
Зависимость (1.7) основана на классификации затрат эк-
сергии (первичная и преобразованная). Здесь величина θпрi ха-
рактеризует взаимное влияние θi и эксiη . Чем меньше θпрi, тем 
выше эксiη . Величина θн отражает долю затрат эксергии в систе-
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ме, которую нельзя отнести к каким-либо определенным эле-
ментам. 
В большинстве технологических схем парокомпрессорных 
термотрансформаторов внутренние связи между элементами 
настолько сложны, что их аналитическое исследование факти-
чески невозможно. 
В работе [19] приведено предложенное профессором C. Ву 
уравнение для расчета эксергетического КПД с учетом анергии 
потока. Отмечается, что в рассматриваемом элементе n поток 
анергии не может быть преобразован, однако для последующего 
элемента термотрансформатора он преобразуется в начальный 
поток подводимой эксергии  
( ) ( )( ) ( )( ){ }2экс экс экс экс1 21 1 1 .... 1 nnη = − − η ⋅ − η − η . (1.9) 
Сложность получения аналитических зависимостей состо-
ит в том, что величина эксη
 
не может быть получена ни простым 
суммированием, ни перемножением эксiη , поскольку необходимо 
учитывать влияние элементов друг на друга [18, 20]. По мнению 
проф. Д. П. Гохштейна [21]: «То обстоятельство, что потоки 
эксергии могут совершать кругооборот, возвращаясь к своему 
исходному положению, не позволят потоку эксергии на входе в 
последующий элемент установки быть всегда равным потоку 
эксергии на выходе из предыдущего элемента». 
Аналитический подход к структурному анализу в настоя-
щее время фактически не развивается, что связано в первую 
очередь с трудностью учета транзитной эксергии в элементах. 
Определение транзитной эксергии допускает множество тракто-
вок [10, 18]. Транзитная эксергия представляет собой мини-
мальное из значений рассматриваемого потока эксергии на вхо-
де и выходе из системы. При этом она в одном случае трактует-
ся как эксергия потока вещества, не изменившего состав или 
интенсивные параметры, в другом случае под транзитом пони-
маются «сквозные» эксергетические потоки, связанные с тепло-
той или работой.  
С учетом транзита эксергии КПД системы представлен в 





















,   (1.10) 
где Етранз – транзитная эксергия. 
 
1.1.2. Теоретико-графовый подход 
 
Наибольшее развитие теоретико-графовый подход полу-
чил в работах Л.П. Андреева и В.Р. Никульшина [22 – 25]. Этот 
подход основан на составлении обобщенного уравнения связи 
эксергетического КПД установки ηэкс с КПД каждого ее элемен-
та ηэксi  с учетом степени влияния элемента системы на общую 
эксергетическую эффективность. Он предусматривает разделе-
ние элементов технологической схемы на первостепенные или, 
согласно терминологии авторов, «головные», использующие 
внешние для системы энергоресурсы (например, компрессор), и 
«неголовные» – использующие внутрисистемные источники 
энергии (например, регенеративный теплообменник). Элементы, 
которые не имеют термодинамически полезного действия (такие 
как соленоидные вентили, предохранительные клапаны и др.), 
объединяются с «головными» элементами и рассматриваются в 
совокупности с ними.  
Структура технологической схемы описывается соответ-
ствующей матрицей инцидентности. Подход предполагает ис-
пользование ориентированных графов [24, 26]. 
Величина эксηi  является термодинамической характери-
стикой элемента, а коэффициент влияния эффективности эле-
мента θi − его системной характеристикой (т. е. отношение рас-
полагаемой эксергии элемента к располагаемой эксергии систе-
мы).  

















не является универсальной и позволяет учесть только частный 
случай, когда внешние потоки эксергии подводятся к «голов-
ным» элементам (i), а внутренние – к «неголовным» (j).  
Между тем, данный подход не учитывает случаи соедине-
ния, когда к одному и тому же элементу подводятся как внут-
ренние, так и внешние потоки эксергии, а такие схемы среди 
энергопреобразующих систем очень распространены. 
В более поздней работе [25] устранена необходимость 
разделять элементы на «головные» и «неголовные» при опреде-
лении влияния каждого элемента на степень термодинамическо-








−−= ,  (1.12) 
где γi − коэффициент влияния степени термодинамического со-
вершенства элемента νi на степень термодинамического совер-
шенства системы сν  определяется, как 
E
Ei
i =γ , (1.13) 
где Ei и E – эксергия на входе в элемент и на входе в систему, 
соответственно. 
Таким образом, иерархия элементов оценивается с помо-
щью коэффициента влияния γi (γi > 1 и γi  <1).  
 
  
1.1.3. Топологический подход 
 
Данный подход, получивший развитие в работах В. В. Ка-
фарова, Г.В. Ноздренко и Д. А. Боброва, также связан с пред-
ставлением структуры технологической схемы энергопреобра-
зующей систем в виде ориентированного графа, который фор-
мируется на основе термодинамической направленности про-
цессов в энергопреобразующей системе [27 – 30].  
Энергопреобразующей установке вместе с взаимосвязями 
с окружающей средой ставится в соответствие ориентирован-
ный граф [27 – 29] 
 
{ }JI ,=Γ .   (1.14) 
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Множество вершин (I) графа отображает элементы уста-
новки и внешней среды, а множество дуг J – ветви связи между 
элементами. Для каждого i-го элемента задается множество вхо-
дов потоков эксергии ( )iV , а также множество их выходов ( )iW . 
С каждой дугой из элемента i в элемент k связана величина по-
тока эксергии по ветви. Эксергия Eij в начале и в конце ветви 
одинакова. Множество (I) делится на несколько непересекаю-
щихся множеств. При этом I1− соответствует источникам топли-
ва, I2 − технологической схеме, I3 − энергопотребителям. 
Элемент рассматривается как многомерный технологиче-
ский оператор, где с k-м энергоносителем по k-ой ветви подво-
дится определенное количество эксергии 










iki EEJikIkiViVEE i,,;, (1.15) 
и с j-м энергоносителем j-ой ветви связи отводится некоторое 
количество эксергии 






ijijiij EEJjiIjiWiWEE ,,;, .(1.16) 
Связь между термодинамической эффективностью эле-
ментов и эффективностью системы в целом устанавливается с 
помощью записи Лагранжиана, соответствующего структуре и 
взаимосвязям на уровне элементов. При этом неопределенные 
множители Лагранжа имеют физический смысл удельных эксер-
гетических затрат в элементе и характеризуют техническую 
ценность эксергии.  
В работе [30] эксергетический баланс элемента системы 





,  (1.17) 
где Elвых; Ekвх – эксергия l - го выходного и k - го входного пото-
ков; Ei – суммарная эксергия на выходе из i-го элемента; ED,i – 
потери эксергии в i-м элементе. 
Структурные коэффициенты разделения потоков эксергии 
δij отражают топологию технической системы и представляют 
собой долю суммарной (включенной в баланс) выходной эксер-
гии i-го элемента, поступающей на вход j-го элемента  
ijij EE δ=вх ; ∑ =δ
j
ij 1 .   (1.18) 
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Эксергетический КПД частных процессов преобразования 
входных потоков в элементе равен [30] 
( ) ( )ijiijDijiij EEE δ−δ=η , ,  (1.19) 
где ijη – эксергетический КПД частного процесса преобразова-
ния i-го элемента в j-ом элементе технической системы; ED,ij – 
потери эксергии отнесенные к этому потоку эксергии. 
Данный подход целесообразно использовать при струк-
турном анализе сложных энергопреобразующих систем, состо-
ящих из агрегатов различного функционального назначения (ко-
генерационные схемы), в которых важно управлять процессами 
распределения нагрузки между агрегатами. Отметим, что для 
структурного анализа одного агрегата, к примеру, холодильной 





1.1.4. Топологоэксергетический подход 
 
Топологоэксергетический подход к структурному анализу 
нашел отражение в работах И. С. Долгополова [31, 32]. Он поз-
воляет получить системную картину влияния конструктивно-
технологических параметров элементов на эксергетическую эф-
фективность применительно к различным схемам соединения. 
Для этого вводится обобщенная эксергодиссипативная функция 
(ОЭДФ), характеризующая все виды потерь в системе. 
С учетом типа соединения элементов (диссипаторов) со-
ставляется топологоэксергетическая структурная схема, которая 
имеет узлы разделения потоков эксергии и узлы слияния пото-
ков. Далее составляется система уравнений баланса массы и эк-
сергии для заданного типа соединения элементов (последова-
тельного, параллельного, смешанного, с рециклом), из которой 
определяются значения составляющих ОЭДФ.  
Эксергетическая эффективность технической системы с 
диссипаторами при параллельном, последовательном и смешан-
ном соединении элементов определяется с помощью обобщен-
ной эксергодиссипативной функции и критериев, полученных 
на ее основе [33, 34]. 
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Обобщенная эксергодиссипативная функция может быть 
представлена, как [31] 
хЕЕ вывхдпол ОЭДФОЭДФОЭДФ −=+= , (1.20) 
где ОЭДФпол – «полезные затраты эксергии» в обобщенной эк-
сергодиссипативной функции; ОЭДФд – ее диссипативная со-
ставляющая; Евх – эксергия потока на входе; Евых – эксергия по-
тока на выходе технической системы. 
Критерий, характеризующий отношение ОЭДФ к подве-








+= .  (1.21) 
Недостатком такого подхода, на наш взгляд, является то, 
что каждый раз для учета влияния некоторого технологического 
или конструктивного параметра необходимо получать аналити-
ческое выражение для диссипаторов эксергетических потоков. 
 
 
1.1.5. Метод коэффициентов структурных связей 
 
Метод, предложенный Ю. Байром, в дальнейшем разви-
тый в работах Г.Н. Костенко, предусматривает вычисление ко-
эффициентов структурных связей, с помощью которых можно 
выявить в установке наиболее влиятельные факторы, варьиро-
вание которыми позволяет отыскать оптимальное по структуре 
техническое решение и в итоге осуществить термоэкономиче-
скую оптимизацию установки [10]. В настоящее время этот ме-
тод является наиболее распространенным при проведении 
структурного анализа термотрансформаторов.  
Для определения коэффициентов структурных связей тре-
буется применение численных методов. Они могут использо-
ваться как при проектировании системы, так и при диагностике 
энергопреобразующих систем, находящихся в эксплуатации. 
Для определения коэффициентов структурных связей 
возможны два подхода [10]. В первом случае они определяются 
на основе вычисления эксергетических потерь в элементах (ЕD,k) 







). Этот коэффициент был предло-








































где хi – параметр, влияющий на величину потерь от необратимо-
сти; ЕD,k − эксергетические потери в элементе. 
Во втором случае вычисляются потоки эксергии, связан-
ные с элементом, и определяется значение эксергетического 
КПД.  
Такого вида структурный коэффициент предложен 


















ikz .  (1.23) 
Условие y = idem означает, что никаких изменений в си-
стеме, кроме тех, которые вызваны варьированием 
эксηk , нет. 
В отличие от структурного коэффициента pik,i, который за-
висит от эксергетических потерь, имеющих очень сложные свя-
зи, структурный коэффициент zk,i значительно легче вычисляет-
ся, поскольку связь между ηэкс и эксηk  устанавливается  
проще [10]. 
Структурные коэффициенты позволяют оценить силу ме-
жэлементных связей, а также вскрыть системные закономерно-
сти проявления потерь от необратимости в технологических 
схемах энергопреобразующих систем. В схемах со сложной 
структурой при помощи структурных коэффициентов можно 
отыскать совокупность элементов, которые воздействуют на 
эффективность системы. Если 0< pik,i <1, то уменьшение необра-
тимости в одном элементе схемы компенсируется увеличением 
необратимости в других элементах. Таким образом, полезно ис-
пользовать возможности повышения термодинамической эф-
фективности конкретного элемента, входящего в рассматривае-
мую схему, нельзя, т.к. для нее характерна высокая жесткость 
структурных связей между элементами. Если pik,i ≥ 1, то в рас-
сматриваемой схеме имеется определенный резерв для повыше-
ния ее термодинамической эффективности за счет изменения 
эксергетических потерь в одном или нескольких элементах. Од-
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нако следует отметить, что снижение эксергетических потерь в 
одном элементе не всегда является положительным фактом для 
повышения общей эффективности схемы. При структурном ана-
лизе важным является вопрос оценки чувствительности струк-
турного коэффициента к изменению какого-либо параметра 
процесса. Так, в работе [12] на примере абсорбционной ХМ по-
казано, что при прочих равных условиях изменение интенсив-
ности теплопередачи в абсорбере ХМ более существенно сказы-
вается на pik,i, чем изменение минимального температурного 
напора.  
Заметим, что структурный коэффициент, не свидетель-
ствуя об эффективности того или иного элемента, четко указы-
вает на возможности и направление повышения эффективности 
всей системы в целом. 
Связь структурного коэффициента pik,i с ηэкс может быть 







































При Е = const cвязь структурного коэффициента pik,i  с эк-




























Для оценки влияния эксергетических потерь в одном эле-
менте на потери эксергии в другом элементе при варьировании 
параметра xk,i рассматриваемого процесса нами предложен ко-

























где xi – варьируемый параметр процесса в элементе, в качестве 
которого может выступать индикаторный КПД компрессора, 
температурный напор, перегрев или потери давления; ЕD,(k+1) − 
эксергетические потери в смежном элементе схемы.  
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Знак «–» при ωk,i указывает на то, что при увеличении по-
терь эксергии в одном элементе, эксергетические потери в дру-
гом элементе уменьшаются. 
При проведении структурного анализа ХМ или ТНУ с ис-
пользованием уравнения (1.21) возможны два варианта выбора 
переменных, характеризующих технические потери эксергии. В 
первом случае задаются величины, непосредственно связанные 
с конструктивными особенностями установки и, как правило, 
известные при проектировании. Таким переменными являются 
гидравлические сопротивлений испарителя, конденсатора, тру-
бопроводов обвязки основного и вспомогательного оборудова-
ния холодильного контура, а также значения минимальных тем-
пературных напоров в аппаратах. Нижняя граница диапазона 
изменения переменных может быть установлена из условия ра-
венства нулю эксергетических потерь (идеальный процесс). Вы-
бор верхней границы продиктован соображениями прочности и 
металлоемкости конструкции и представляет собой задачу оп-
тимизации. В первом приближении эта граница может быть 
установлена на основе существующего опыта проектирования 
ХМ и ТНУ. Возможен и другой случай, когда для заданного 
гидравлического контура циркуляции хладагента с известным 
типом компрессора необходимо установить характер распреде-
ления эксергетических потерь при варьировании режимно-
конструктивных характеристик оборудования и оценить влия-
ние структурных связей. Такими характеристиками могут быть 
поверхности испарителя и конденсатора, диаметры линий об-
вязки или же величины перегрева и переохлаждения в цикле.  
Структурный термодинамический анализ может быть 
проведен с помощью показателя приращения относительной 
приводной эксергии ∆β, который применительно к ХМ можно 



























,  (1.27) 
где Nкм – мощность привода компрессора; ∆Еz – изменение эк-
сергетической холодопроизводительности в испарителе ХМ;  
∆х – изменение параметра процесса.  
В процессе эксплуатации ХМ вследствие неизбежного из-
носа элементов растет внутренняя диссипация энергии в цикле, 
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приводящее в итоге к «старению» установки и уменьшению ее 
термодинамической эффективности [38]. Этот процесс непо-
средственно связан с изменением параметров окружающей сре-
ды. Показатель ∆β позволяет выявить несоответствие между 
параметрами отдельного процесса и внешними условиями его 
протекания. Варьируемые величины должны быть однозначно 
связаны с термодинамическими параметрами цикла. Следует, 
однако, подчеркнуть, что при изменении показателя одного 
процесса цикла показатели других взаимосвязанных процессов 
остаются постоянными.  
 
 
1.1.6. Метод устранения эксергетических потерь 
 
В развитии этого направления структурного термодина-
мического анализа большую роль сыграли работы А. В. Троцен-
ко, М. В. Сорина, Ю. В. Синявского и В. М. Бродянского [10, 17, 
39 – 44]. 
Метод предусматривает идеализацию термодинамических 
процессов. При проведении анализа процесс в одном рассмат-
риваемом элементе схемы представляется идеальным, в котором 
«мысленно устраняются» эксергетические потери, далее произ-
водится пересчет термодинамических параметров установки, 
после чего оценивается вклад эксергетических потерь в рас-
сматриваемом элементе в общие потери в системе.  
Далее, учитывая тот факт, что изменение потерь эксергии 
в элементе приводит к изменению приводной эксергии системы 
∆Е, оценивается влияние потерь эксергии в каждом элементе на 


























η∏  – произведение эксергетических КПД элементов от 
первого по ходу потока эксергии до (k -1)-го. 
Анализ проводится в предположении, что эксергетические 
КПД элементов ηiэкс независимы друг от друга, что допустимо 
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только для самых простых схем с последовательно расположен-
ными элементами. 
Неэквивалентность эксергетических потерь в различных 
элементах схемы определяется по значениям эксергетических 
КПД элементов, предшествующих рассматриваемому, и учиты-











.   (1.29) 
В качестве критерия для сравнения эффективности ком-
понентов, входящих в состав одной схемы, а также различных 










.   (1.30) 
 
Для установления связи между ЕD,k  и ΣЕD,k необходимо 
разобраться в причинах возникновения тех или иных потерь в 
рассматриваемом элементе, которые можно, как известно, раз-
делить на технические и собственные. 
Если для переменных, отражающих технические потери 
(гидравлические сопротивления, минимальный температурный 
напор в теплообменнике, теплопотери с поверхности компрес-
сора и т. д.), теоретически возможно установить их максималь-
ные и минимальные значения, базируясь на опыте эксплуатации 
и проектирования, то для переменных, отражающих собствен-
ные потери, это очень сложно, а зачастую, и просто невозможно 
выделить как сами переменные, так и диапазон их варьирова-
ния. Например, равенство нулю потерь в дросселе фактически 
означает изменение технологической схемы установки. Кроме 
того, устранение эксергетических потерь в одном элементе спо-
собствует уменьшению необходимой эксергии на входе в систе-
му при условии заданной производительности установки. Учи-
тывая неэквивалентность эксергетических потерь в различных 
элементах, установить такую связь достаточно сложно. При 
анализе методом устранения потерь нельзя оценить, как другие 
параметры процесса реагируют на исключение какой-либо по-
тери в элементе. К примеру, устранение гидравлических сопро-
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тивлений по тракту испарителя холодильной машины обяза-
тельно скажется на значении минимального температурного 
напора. Без многоэтапной процедуры построения действитель-
ного цикла анализ холодильной установки методом устранения 
потерь, по нашему мнению, проводить затруднительно. 
Задача структурной термодинамической оптимизации на 
основе данного подхода может быть представлена в виде функ-
ционала [39] 
( ) ( )экс
, ,
, maxi D k i D kA E X E ∆η ∆ ∆ →  , ki ,1= , (1.31) 
 
где Аi и Xi – режимные и конструктивные характеристики эле-
мента соответственно.  
Экстремум функционала (1.31) находится с учетом огра-
ничений на изменение эксергетических потерь в элементе: 
 
kDkD EE ,,0 ′≤∆≤ , kDkDkD EEE ,,, ′′−′=∆ , (1.32) 
 
где E′D,k и E′′D,k – эксергетические потери до и после варьирова-
ния режимных или конструктивных параметров. 
Ограничение на выводимые Etвых и подводимые Etвх эксер-
гетические потоки: 
 
idemвых =tE  и idem
вх
=tE , Pt ,1= . (1.33) 
 
Анализ проводится совместно с проектным или повероч-
ным расчетом в зависимости от того, какое из ограничений 
(1.33) имеет место. При поверочном расчете находится макси-
мальное значение выводимого потока эксергии Etвых при 
idemвх =tE , а при проектном – минимальное значение подводи-
мого потока Etвх при idemвых =tE . 
 
 
1.1.7. Метод разделения деструкции эксергии на  
внешне зависимые и внутренне зависимые части 
 
Метод предусматривает углубленный эксергетический 
анализ, учитывающий влияние в технологической схеме экзо-
генной и эндогенной, устранимой и неизбежной деструкции эк-
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сергии, а также разделение потока эксергии на термическую и 
механическую составляющие. Предложен независимо друг от 
друга Дж. Тсатсаронисом и А. Валеро, в дальнейшем получил 
развитие в работах Т. В. Морозюк, Ц. Торреса [5, 8, 9, 45 – 47]. 
Эндогенная деструкция эксергии ED,kEN связана исключи-
тельно с несовершенством k –го элемента схемы. При расчете 
ED,kEN предполагается, что все остальные взаимосвязанные с ним 
элементы являются «идеальными», т. е. в них отсутствуют поте-
ри от необратимости. Экзогенная часть деструкции эксергии 
ED,kEX, возникающая в том же k-ом элементе зависит от наличия 
необратимостей в других компонентах схемы. Так, к примеру, 
при анализе процесса сжатия в холодильном компрессоре сле-
дует учитывать, что деструкция эксергии в нем зависит не толь-
ко от индикаторного КПД компрессора, определяющего только 
эндогенную часть ED,kEN, но и от величины минимальных темпе-
ратурных напоров в испарителе и конденсаторе, а также уровня 
потерь давления в гидравлическом контуре хладагента, которые 
по отношению к компрессору определяют экзогенную состав-
ляющую деструкции ED,kEX. Или – другой пример: чем более не-
обратимым будет процесс сжатия в компрессоре, тем больше 
будет деструкция эксергии в конденсаторе. В этом случае ми-
нимальный температурный напор и гидравлические сопротив-
ления в конденсаторе будут определять эндогенную часть ED,kEN, 
а индикаторный КПД компрессора – экзогенную ED,kEX. 
В общем случае, при уменьшении величины эндогенной 
части деструкции эксергии (т. е. при усовершенствовании эле-
мента) снижается и экзогенная часть деструкции эксергии в дру-
гих элементах схемы. Если ED,kEN < ED,kEX, то анализируемый 
элемент схемы является достаточно совершенным [45]. При 
ED,kEN> ED,kEX – элемент термодинамически несовершенен. В 
случае ED,kEN = ED,kEX  имеет место эффект взаимовлияния потерь 
в смежных элементах.  
Как эндогенная, так и экзогенная составляющая деструк-
ции эксергии подразделяются на неизбежную ED,kUN и устрани-
мую ED,kAV части [5, 47]. 
Без выделения неизбежной и устранимой составляющей 
деструкции нельзя выявить причину изменения характеристик 
ХМ в случае использования, к примеру, нового хладагента. Как 
известно [41], собственные (неизбежные) потери формируются 
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не причинами необратимости, а их проявлением в элементе. По-
этому учет их сложен. Для анализа устранимой ED,kAV и неиз-
бежной ED,kUN деструкции эксергии, а также нахождения ED,kEN и 
ED,kEX в элементе используется термодинамическая идеализация 
процессов. В работах [46, 48] предложен метод построения так 
называемых гибридных циклов. По сути, метод построения ги-
бридных циклов является обратным методу устранения потерь, 
рассмотренному выше. При построении гибридных циклов все 
процессы, кроме рассматриваемого процесса, должны быть иде-
ализированы. Анализ потерь в реальном, гибридном и теорети-
ческом цикле позволяет найти долю потерь эксергии каждого 
элемента схемы в потерях эксергии одного рассматриваемого 
элемента. Число гибридных циклов должно быть равно числу 
элементов в схеме ХМ. 
Недостатком метода построения гибридных циклов явля-
ется игнорирование влияния структуры схемы при идеализации 
процессов. Для элементов, имеющих собственные потери, не-
корректно строить идеальный процесс. Например, идеальный 
процесс изоэнтропного расширения может быть построен толь-
ко в том случае, если в схеме ХМ имеется детандер. В случае 
наличия дросселя в схеме удельная холодопроизводительность в 
цикле должна быть меньше на величину, необходимую для ком-
пенсации собственных потерь. Для усложненных схем, включа-
ющих регенеративный теплообменник, многократное дроссели-
рование, промежуточные сосуды, построение гибридных циклов 
проблематично. 
Другой подход к определению эндогенной и экзогенной 
составляющих деструкции эксергии в элементах термотранс-
форматоров назван инженерным. Авторами работы [46] пред-
ложена инженерно-графическая методика определения ED,kEN и 
ED,kEX в ХМ и ТНУ. В результате обработки данных натурных 
экспериментов или многовариантных расчетов при варьирова-
нии некоторого определяющего параметра в элементе строится 
графическая зависимость, которая показывает, как изменение 
эксергетических потерь в других взаимосвязанных элемен-
тах
.остDE  схемы сказывается на суммарных потерях в системе 
сум
DE . Предполагается, что полученная зависимость 
( )
.остDD EfE =сум  линейная и описывается регрессионным уравне-
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нием cbxy += , где c ≡ ED,kEN. При этом задается постоянным 
эксергетический КПД рассматриваемого элемента эксkη = const, 
т. е. эндогенная часть деструкции эксергии является функцией 
экс
kη . В действительности величина эксkη  зависит от изменения 
потерь эксергии в других элементах. 
А. Валеро в работах [8, 9] предложена методика расчета 
ED,kEN и ED,kEX в действующих энергопреобразующих системах. 
Подход А. Валеро основан на определении дополнительной ча-
сти эксергии привода, затраченной на компенсацию в рассмат-
риваемом элементе схемы вновь возникшей необратимости, и 
части эксергии привода, затраченной на компенсацию суще-
ствующих потерь в остальных элементах установки. Для прове-
дения структурного анализа необходимы реальные и проектные 
значения эксергетических потоков в элементе. В основе методи-
ки лежит матричный подход к вычислению эксергетического 
КПД элемента, а также разделение эксергетических потоков в 
элементе по качественному признаку на «продукт» и «топливо». 
В методе предполагается, что эксергетические КПД элементов 
друг от друга независимы, и не учитывается изменение массово-
го расхода рабочего вещества при появлении новой необрати-
мости в элементе. По этой причине матричный подход приме-
ним только для диагностики энергопреобразующих систем, а не 
для проектного анализа. 
Следует отметить, что как подход А. Валеро, так и подход 
Дж. Тсатсарониса игнорируют разделение эксергетических по-
терь в элементе по природе их возникновения (гидравлические 
сопротивления, неравновесный теплообмен). Между тем, такое 
разделение необходимо, прежде всего, с той позиции, что тех-
нические способы уменьшения этих потерь в элементах различ-
ны. Для усовершенствования системы важно знать, влияние ка-
кой именно необратимости в элементе больше сказывается на 
эндогенной, а какой на экзогенной составляющей деструкции 
эксергии. 
Как можно видеть, все отмеченные подходы имеют как 
преимущества, так и недостатки. Поэтому выбор метода должен 
быть продиктован конкретными целями, которые ставятся при 
проектировании систем термотрансформации. 
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1.2. Термоэкономический анализ и диагностика  
термотрансформаторов 
 
1.2.1. Термоэкономический анализ 
 
Термодинамический анализ оставляет без ответа важный 
для практики вопрос: в какой степени, а также какими сред-
ствами можно устранить потери эксергии в элементах? Техно-
логически уменьшить потери эксергии можно за счет замены 
рабочего тела цикла, изменением расходов теплоносителей, а 
также реконструкцией теплообменных аппаратов, однако опре-
делить, какой из способов будет экономически оправдан, можно 
только с помощью термоэкономического подхода. При указан-
ном подходе анализируются изменения, происходящие с пото-
ком эксергии с момента ввода в систему и до получения конеч-
ного продукта с учетом цены каждого внутреннего потока. Это 
позволяет не только решить задачу распределения затрат для 
заданной структуры схемы термотрансформатора, но и опреде-
лить стоимость эксергетических потерь с учетом их неэквива-
лентности, а соответственно и стоимость технических меропри-
ятий, направленных на их уменьшение. 
Идея создания термоэкономики появилась еще в 30 годы 
ХХ века, когда Ж. Кинан использовал техническую работоспо-
собность, впоследствии названную эксергией потока, вместе с 
экономическими показателями для оценки стоимости целевого 
продукта, произведенного когенерационной установкой. Между 
тем, формализованной и адаптированной для широкого понима-
ния термоэкономика стала только в 1962 г. благодаря профессо-
ру М. Трайбусу. В 80 гг. Р. Гаджиоли возродил интерес к этим 
исследованиям, систематизировав накопленный за два десятиле-
тия опыт. В 1992 г. Б. Эрлах с сотрудниками разработал основы 
математического аппарата эксергоэкономики, назвав предло-
женный подход структурной теорией термоэкономики. В период 
с 2000 по 2010 гг. этот подход был успешно развит в работах 
А. Валеро и Ц. Торреса [8, 9]. Параллельно шло развитие термо-
экономики и в другом направлении. В 80 – 90 гг. ХХ века Эль 
Саид, А. Бенелем и М. Фейт предложили декомпозиционную 
стратегию, основанную на Втором законе термодинамики в ка-
честве одного из инструментов, облегчающих процедуру опти-
мизации комплексных энергопреобразующих систем [49]. 
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Сфера применения термоэкономического анализа распро-
страняется на: 1) раздельный расчет стоимости каждого целево-
го продукта, генерируемого системой, в которой имеется более 
одного целевого продукта; 2) понимание механизма формирова-
ния стоимости процесса и стоимостей потоков эксергии в си-
стеме; 3) оптимизацию параметров в отдельных элементах и оп-
тимизацию всей системы с учетом технико-экономических по-
казателей; 4) диагностику энергопреобразующих систем. 
Термоэкономические методы могут быть поделены на ал-
гебраические и численные методы. Эти методы основаны на эк-
сергоэкономических моделях, которые, как правило, состоят из 
балансовых уравнений эксергии и определяют продукт каждого 
компонента системы.  
К алгебраическим методам относятся методы, построен-
ные на базе теории эксергетической стоимости (ТEC) [50], тео-
рии эксергетической несовокупной стоимости (ТECD) [51], тео-
рии средней стоимости (ACТ) [52], принципа местных средних 
затрат (LIFO) [5, 55], а также метод удельной эксергетической 
стоимости (SPECO) [53] и модифицированный продуктивный 
структурный анализ (MOPSA) [54]. Среди численных методов 
можно выделить: термоэкономический функциональный анализ 
(TFA) [56]; инженерный функциональный анализ (EFA) [57]; 
структурный анализ (SAA) [58]. 
Развитие термоэкономики в последние годы сосредоточе-
но на определении влияния взаимосвязи элементов энергопре-
образующих систем на стоимость конечного продукта [59]. В 
работах [60, 61] разработаны топологические модели процессов 
преобразования эксергии и распределения затрат по потокам 
эксергии. Анализ этих работ показал, что проблема распределе-
ния затрат, связанных с диссипативным элементом (стоимость 
остатка), каким является конденсатор, еще не получила оконча-
тельного решения. Можно выделить два главных критерия, ис-
пользуемых в термоэкономике для ее решения: а) распределение 
стоимости остатка пропорционально эксергии потока; б) рас-
пределение стоимости остатка пропорционально величине при-
ращения энтропии вследствие необратимости термодинамиче-
ских процессов.  
Одним из важных направлений развития термоэкономики 
является термоэкономическая оптимизация. Ее целью является 
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минимизация стоимости целевого продукта с учетом стоимости 
термодинамической неэффективности элементов системы. Здесь 
можно выделить два основных метода, опирающихся в оценке 
экономических показателей системы на концепцию эксергии. 
Первый метод, разработанный М. Трайбусом и Р. Эвансом, 
можно назвать автономным, он основан на использовании ло-
кальной удельной стоимости входящих и выходящих из элемен-
тов потоков эксергии [62 – 64].  
В наиболее общем виде целевая функция термоэкономи-













==min ,  (1.34) 
где сei – стоимость единицы поступающей эксергии; Ei – годовое 
потребление эксергии из внешних источников; Zk – капитальная 
стоимость элемента; Ep – эксергия производимой продукции; { }x  – совокупность параметров, по которым проводится опти-
мизация.  
Оптимизация системы проводится на основе использова-
ния множителей Лагранжа, связанных с относящимися к ним 
входящими потоками эксергии. Эти множители отражают стои-
мость единицы эксергии, поскольку фактически являются весо-
выми коэффициентами той части потока эксергии, которая 
должна диссипировать [62]. 
Такой подход к термоэкономической оптимизации паро-
компрессионных термотрансформаторов нашел отражение в 
работах В. В. Оносовского [65 – 67] и Г. Уолла [68, 69]. 
Второй метод, предложенный Ю. Байером, предусматри-
вает вычисление удельной стоимости эксергетических потерь и 
называется структурным. Преимущество этого метода заключа-
ется в том, что все элементы энергопреобразующей системы 
могут быть оптимизированы индивидуально с использованием 
технико-экономических показателей. Оптимизируя каждый 
элемент, находят оптимальную структуру системы. Примени-
тельно к оптимизации холодильных машин этот метод получил 
развитие в работах Д. Боера [12, 13], M. Д’Аккадия [70, 71], 
И. Денсера [72]. 
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Целью оптимизации отдельного элемента системы являет-
ся определение капитальной стоимости, соответствующей ми-
нимуму ежегодных эксплуатационных затрат системы при за-
данной минимальной удельной стоимости продукта. 
Эксергетические потери в установке, соответствующие 



































































































ЕD,k − эксергетические потери в k-м элементе; сум,DE  – эксерге-
тические потери в системе; хk,i – варьируемый параметр в k-м 
элементе, влияющий на величину эксергетических потерь; cэ – 
стоимость электроэнергии, подведенной к установке; τэкс – вре-
мя эксплуатации установки в текущем году; Zk – капитальная 
стоимость k-го элемента; ξk,i – коэффициент влияния изменения 
стоимости j-ых элементов ( jZ ), который определяется, как 
∑ ∂∂= kDjk,i EZ , ξ . К j- м элементам относятся все элементы си-
стемы, кроме k-го. Коэффициентом ξ
 k,i пренебрегают тогда, ко-
гда изменение параметра x
 k,i не влияет на стоимость jZ . 









 устанавливает влияние 
варьируемого параметра установки на потери от необратимости 








 учитывает влияние изме-
нения параметра хk,i на инвестиционную стоимость элемента.  
Согласно принятой в настоящее время в мире методике 
экономической оценки энергопреобразующих систем вклад ка-
питальной составляющей в стоимость продукта системы опре-
деляется из тех соображений, чтобы за срок эксплуатации уста-
новки банку, выдавшему кредит на ее сооружение, была воз-
вращена ссуда с учетом банковского процента.  
Сумма, возвращаемая банку, определяется как  
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kk ZaZ д= , 
где kZ – исходная капитальная стоимость элемента;  
дa – коэффициент восстановительной стоимости, который нахо-












a ,   (1.36) 
где r – коэффициент дисконтирования (банковский процент);  
n − текущий год эксплуатации установки. 
Вопросы формирования эксергетической стоимости целе-
вого продукта термотрансформатора рассмотрены в работах [58, 
74]. Для корректного определения стоимости используется глу-
бокая декомпозиция системы, позволяющая выделить целевой 
продукт для каждого элемента с учетом топологии системы. 
В последующих главах, связанных c термоэкономическим 
анализом, авторы применяют целевой подход к определению 








η = ,   (1.37) 
где EF,k  и EР,k − эксергия «топлива» и эксергия «продукта» эле-
мента. 
В понятие эксергии «топлива» входят [5, 75]: 
- эксергия всех потоков, которые входят в рассматривае-
мый элемент системы, включая при этом эксергию привода,  
потребляемую в этом элементе; 
- любые увеличения эксергии между входящими и выхо-
дящими потоками, которые не соответствуют целевому назна-
чению рассматриваемого элемента; 
- любые уменьшения потока эксергии между входом и 
выходом из элемента; 
Под эксергией «продукта» понимается [5, 75]: 
 - эксергия потоков вещества, выходящих из рассматри-
ваемого элемента, а также эксергия теплового потока, получен-
ная в этом элементе; 
 - увеличение эксергии потока между входом и выходом. 
Относительное различие цен эксергии «продукта» и эк-














,   (1.38) 
где kFc ,  – стоимость эксергии «топлива» компонента; kPE ,  – эк-
сергия «продукта» компонента. 
Абсолютное изменение цены потока рабочего вещества 









=∆ .   1.39) 
Стоимость деструкции в элементе 
kDkFkD EcC ,,, = .   (1.40) 







= .   (1.41) 
 
1.2.2. Термоэкономическая диагностика 
 
В последние годы получило развитие одно из направлений 
термоэкономики – термоэкономическая диагностика, целью ко-
торой является выявление причин аномальной работы энерго-
преобразующей системы на основе декомпозиционного стои-
мостного анализа деструкции эксергии в ее элементах. Её осно-
вателями являются представители испанской школы приклад-
ной термодинамики А. Валеро и Ц. Торрес [8]. 
Термоэкономическая диагностика является относительно 
новым разделом общей теории эксергетической стоимости [50]. 
Однако, несмотря на то, что это направление современной при-
кладной термодинамики в научном плане наименее оформлено 
и проработано, его практическая значимость не вызывает со-
мнений, поскольку в итоге позволяет оценить реальный потен-
циал энергосбережения термотрансформатора и указать пути к 
его реализации.  
Основная задача термоэкономической диагностики, со-
гласно [8], может быть сформулирована в следующем виде: 
«где, сколько и какую часть потребляемой энергии можно сбе-
речь, сохраняя постоянным качественно и количественно целе-
вой продукт установки». 
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Термоэкономическая диагностика основывается на таких 
понятиях как «здоровый объект» и «реальный объект». Если ди-
агностика выполняется на уровне термодинамических циклов, 
то под «здоровым объектом» понимается обратимый цикл, под 
«реальным объектом» – действительный цикл. Если диагностика 
проводится для существующих систем, то в этом случае сравни-
ваются два режима работы установки: проектный (эталонный) и 
реальный, в котором имеют место аномалии в работе элементов, 
вызванные появлением в процессе их эксплуатации дополни-
тельных необратимостей. Установление причин аномальной ра-
боты установки по признакам деградации энергии в элементах 
системы и оценка стоимости дополнительно подведенной эксер-
гии, необходимой для компенсации потерь от необратимости в 
«реальном объекте», составляют предмет исследования термо-
экономической диагностики. 
В основе методологии термоэкономической диагностики 
лежит следующий принцип: не вся эксергия, сберегаемая за счет 
выбора рациональных термодинамических режимов работы 
установки, является практически полезной. Реальный потенциал 
энергосбережения в каждой установке ограничен техническими 
и экономическими причинами (стоимостью материалов и произ-
водственных процессов), а повышение эффективности элемента 
не может быть достигнуто без увеличения суммы  
инвестиций [5]. 
Технически возможный потенциал энергосбережения в 
системе может быть определен как 0IIIT −≡∆ , где I, I
0
 – сум-
марные потери от необратимости в реальном и эталонном ре-
жимах, соответственно. 
Термоэкономическая диагностика рассматривает потери 
эксергии в элементах системы с учетом их неэквивалентности. 
Для выявления взаимосвязей между потерями используется раз-
деление эксергетических потоков по качественному признаку 
«топливо» и «продукт».  
Изменение потребления топлива TF∆ , или иными слова-
ми, подведенной к системе эксергии в случае появления допол-
нительной необратимости в одном из элементов может быть вы-
ражено при помощи уравнения [8, 9] 
iiFiTniiiTT PkkPkkkkkIF ∆=∆=∆=∆ +− *111 ...... , (1.42) 
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где TP – целевой продукт установки; iP  – «продукт» i-го эле-
мента; *Fik  – эксергетическая стоимость «топлива», подведенно-
го к элементу; ik∆  – изменение потребления эксергии в элемен-
те. 
Эксергетический баланс і - го компонента системы может 
быть записан как ( ) iiiii PkPFI 1−=−= . Если изменяются усло-
вия эксплуатации установки, то меняется ее эффективность и 
произведенный продукт. Таким образом, технически возможный 
потенциал энергосбережения для системы может быть опреде-
лен по уравнению 
( ) iiiii PkkPI ∆−+∆=∆ 10 .   (1.43) 
В уравнении (1.43) первое слагаемое характеризует влия-
ние на iI∆  потерь от необратимости в і - ом элементе, непосред-
ственно связанных с его техническим несовершенством, а вто-
рое слагаемое определяет потери эксергии в том же і - ом эле-
менте, однако зависящие от несовершенства остальных элемен-
тов. 
 
1.3.  Экологические аспекты при анализе 
термотрансформаторов 
 
Утоньшение озонового слоя земной атмосферы и глобаль-
ное потепление зависит не только от выбросов в атмосферу уг-
лекислого газа, но и от выбросов хлорсодержащих хладагентов.  
В настоящее время существует два стратегических подхо-
да к замене хладагентов. Согласно первому подходу в сложив-
шейся ситуации следует разрабатывать новые синтетические 
соединения, которые по прогнозам будут менее опасны для эко-
логии по сравнению с заменяемыми. Согласно второму – следу-
ет ориентироваться на использование в холодильных машинах и 
ТНУ природных хладагентов, влияние которых на экологию 
давно известно и вполне предсказуемо. 
Выбор нового альтернативного хладагента представляет 
собой сложную задачу, поскольку это всегда некое компромис-
сное решение между достаточно противоречивыми требования-
ми. Необходимо учитывать аспекты глобального и локального, 
прямого и опосредованного влияния хладагента на окружаю-
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щую среду. Проведенный в работе [76] количественный анализ 
экологических характеристик ХМ показал, что экологические 
последствия в большей степени зависят от термодинамически 
обоснованного выбора энергетически эффективного хладагента, 
чем непосредственно от показателей прямой опасности хлада-
гента. 
Введению экологического аспекта в анализ и оптимиза-
цию термотрансформаторов посвящены работы научной группы 
под руководством проф. В. П. Железного [77]. 
Для эколого-энергетической оценки хладагента в соответ-
ствующей системе многими авторами используется так называ-
емый общий коэффициент эквивалентного потепления TEWI. 
Показатель TEWI учитывает, кроме прямого влияния рабочего 
вещества на атмосферу Земли, также и влияние, которое оказы-
вает недостаточная эффективность оборудования, производяще-
го первичную энергию [78] 
 ( ) τ+−+τ= полнхлхлхлхлхл βα1GWPGWPTEWI NmL , (1.44) 
где хлGWP – величина, показывающая, насколько единица мас-
сы хладагента вносит вклад в глобальное потепление за опреде-
ленный период времени по сравнению с той же самой массой 
хладагента СО2, для которого GWPсо2=1; хлL  – утечка хладаген-
та, кг/год; τ– время эксплуатации оборудования, год; хлm  – мас-
са хладагента в установке, кг; хлα – доля хладагента, утилизиро-
ванного после окончания эксплуатации; β  – масса выпущенного 
в атмосферу СО2 (эмиссия) при производстве 1 кВт·ч электро-
энергии, кг СО2/(кВт·ч); полнN  – годовые затраты электроэнер-
гии на эксплуатацию оборудования, (кВт·ч)/год.  
В (1.44) величина хлL  принимается равной 10 % от мас-
сы хладагента в установке, а эмиссия СО2 β  непосредственно 
зависит от региона и того, как в этом регионе производится 
электроэнергия (например, для гидроэлектростанции β =0). При 
производстве электрической энергии за счет сжигания нефти и 
угля β  составляет около 0,8 кг СО2/(кВт·ч). 
Следует отметить, что при оценке показателя TEWI ча-
сто первое и второе слагаемые, учитывающие прямую эмиссию 
хладагента, могут быть существенно ниже третьего слагаемого в 
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формуле (1.44). Непосредственный вклад в TEWI вносит термо-
динамическая эффективность ТНУ. Так, при использовании 
хладагента, требующего на 3 % больше электроэнергии на при-
вод оборудования ТНУ или ХМ, показатель TEWI будет почти в 
3 раза выше, чем при непосредственной эмиссии хладагента в 
атмосферу. 
Показатель TEWI целесообразно использовать только для 
сравнения ТНУ с традиционными теплогенераторами, имеющи-
ми прямые сбросы в атмосферу. 
Целесообразность использования показателя TEWI неко-
торыми авторами [19] подвергается критике. Отмечается, что 
ошибочно применять термоэкологические факторы как функ-
цию экологической оптимизации. 
Возражение также вызывает тот факт, что при оценке пер-
спективности замены хладагента исходят только из значения 
энергетической эффективности непосредственно самой ХМ. 
Между тем, правильнее учитывать затраты энергии на единицу 
произведенной охлажденной или замороженной продукции в 
течение определенного времени ее эксплуатации.  
 
 
1.4.  Термодинамические комплексы для анализа 
эффективности термотрансформаторов 
 
Традиционно различные рабочие вещества сравнивают на 
основе теоретической эффективности при работе установки по 
стандартному циклу. В ряде работ [79, 80] получены корреляци-
онные уравнения для расчета коэффициента преобразования 
ТНУ и холодильного коэффициента. 
Наиболее полное, по числу влияющих факторов, уравне-
ние для действительного коэффициента преобразования полу-
чено авторами работы [79] 
543210µµ ϕϕϕϕϕ= , (1.45) 
где ( )0кк0µ ТТТ −=  − коэффициент преобразования идеального 
цикла. Поправочные коэффициенты 1φ ,… 5φ  в уравнении (1.45) 
учитывают: 1φ – влияние замены среднетермодинамической 
температуры в цикле Ренкина на температуру конденсации; 2φ – 
влияние потерь при дросселировании; 3φ  – наличие перегрева и 
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переохлаждения в ТНУ; 4φ  – потери в результате необратимого 
сжатия; 5φ  – дополнительные затраты мощности компрессора 
на преодоление трения в нагнетательном и всасывающем трубо-
проводах. 
Для оценки влияния теплофизических свойств рабочего 
вещества авторами уравнения (1.45) использованы аппроксима-
ционные зависимости для четырех хладагентов, входящие в со-
став поправочного коэффициента 2φ . Такое обобщение значи-
тельно сужает область применения уравнения, ограничивая ее 
только однокомпонентными веществами. Более широкие воз-
можности для анализа дает использование термодинамических 
комплексов, позволяющих еще на стадии предпроектных расче-
тов прогнозировать, к примеру, влияние изменения состава сме-
севых хладагентов на величину µ. 
По мнению Г. Лоренцена [81] для повышения эффектив-
ности важнее приспособить цикл к свойствам рабочего веще-
ства, чем требовать, чтобы хладагент соответствовал неким 
стандартным условиям работы установки. 
В работе [82] А. В. Быковым предложена система термо-
динамических комплексов для оценки перспективности приме-
нения хладагентов и выбора соответствующей конфигурации 
термодинамического цикла, а также структуры технологической 
схемы ХУ и ТНУ. Так, к примеру, вид цикла в основном зависит 
от соотношения относительных теплоемкостей насыщенной 
жидкости 0rcc pp ′=′  и перегретого пара 0rcc pp = . При малых 
значениях pc  по сравнению с pc′  целесообразно использовать 
циклы с промежуточным охлаждением сжимаемого пара жид-
ким хладагентом, а также регенеративные циклы. При больших 
значениях pc′  повышается эффективность циклов с многократ-
ным дросселированием хладагента. При анализе конструктив-
ных характеристик ХМ и ТНУ основными факторами являются 
молекулярная масса, уровень давления пара и критическая тем-
пература. Следует отметить, что использование термодинамиче-
ских комплексов для прогнозирования и анализа характеристик 
ХМ и ТНУ требует от проектировщика достаточно большого 
опыта и интуиции. Кроме того, полученные на основе комплек-
сов зависимости не обладают наглядностью, поскольку только 
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косвенно отражают влияние теплофизических характеристик 
хладагента на энергетическую эффективность и конструктивные 
параметры установки. 
В результате обобщения экспериментальных данных 
О. Ш. Везиришвили [83, 84] впервые получил полуэмпириче-
ское уравнение для действительного коэффициента преобразо-
вания ТНУ в диапазоне изменения температур испарения Т0 от 5 
до 15 °С и конденсации Тк от 50 до 95 ºС в виде 


















,  (1.46) 
где rк − теплота парообразования при давлении конденсации; c′р 
− теплоемкость жидкости; rк /c′p (Тк − Т0) − критерий Клаузиуса. 
Эта формула обобщала результаты экспериментальных 
исследований ТН при работе с хладагентами R12, R142, R114, а 
также со смесью R12 и R142 (с соотношением 3:1) в диапазоне 
изменения температуры испарения от -15 до 15 ˚С и температу-
ры конденсации от 50 до 95 ˚С. Хотя запрет на использование 
озоноразрушающих хладагентов существенно и ограничил воз-
можность применения уравнения (1.46), оно по-прежнему оста-
ется единственным на сегодняшний день выражением в крите-
риальном виде для µ .  
 
1.5.  Энтропийно-статистический метод анализа 
термотрансформаторов 
 
В процессе эксплуатации установок термотрансформации 
вследствие неизбежного износа деталей элементов установки 
величина внутренней диссипации энергии в цикле увеличивает-
ся, что приводит к снижению ее термодинамического совершен-
ства. В этой связи реальные значения потерь от необратимости в 
элементах термотрансформаторов могут в несколько раз отли-
чаться от теоретических, вычисляемых методами классической 
термодинамики. 
Для оценки величин реальных потерь в работах [85, 86] 
разработан метод термодинамического анализа, основанный на 
привлечении экспериментальных статистических значений от-
носительно степени термодинамического совершенства термот-
рансформаторов.  
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Метод позволяет учесть потери от необратимости, увели-
чивающиеся в процессе эксплуатации установки, а также оце-
нить величину реально необходимой затраты работы в цикле на 
компенсацию приращения энтропии, которое может быть выра-
жена через теоретические значения коэффициентов Карно-
Клаузиуса [85]. 






















,   (1.47) 


















∆∑  − величина ожидаемых необходимых 
реальных затрат электроэнергии на компенсацию приращения 
энтропии во всех подсистемах, которая вычислена с учетом сте-
пени термодинамического совершенства 
хТтерм
η , для установок, 
генерирующих холод при Тх, т.е. на температурном уровне вы-
работки холода. 
Действительная величина затраты работы для компенса-
ции приращения энтропии при неравновесном теплообмене 






























Действительная величина затраты работы для компенса-



















η  − среднестатистическая величина степени термоди-
намического совершенства реальных низкотемпературных уста-
новок на уровне температуры трения Ттр.  
Выделяющаяся при трении теплота 
трq  в первом прибли-
жении равна работе, затрачиваемой на преодоление сил трения 
( )тртр lq ≈ . 
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Этот подход, предложенный В. В. Сычевым и А. М. Арха-
ровым, еще не получил широкого распространения по причине 
ограниченности статистической информации о величине 
хтермТ
η  на разных температурных уровнях работы установки. 
В работах [87, 88 ] развит несколько иной подход к оценке 
реальных потерь в ХМ и ТНУ. Он основан на использовании 
статистической информации относительно величины прираще-
ния энтропии вследствие необратимости термодинамических 
процессов в действующих установках. Причем, в отличие от 
предыдущего подхода эта информация может быть получена 
самостоятельно исследователем путем статистической обработ-
ки каталожных данных выпускаемых установок.  
В работах М. Гордона, K. C. Нжу, Х. T. Чуа [87, 88] пред-
ложена полуэмпирическая термодинамическая модель для ана-













































где Q0 – холодопроизводительность; Тs1 – температура хладоно-
сителя на входе в испаритель; Тw1 – температура теплоносителя 
на входе в конденсатор; Qтпэкв – величина эквивалентных теп-
лопотерь с поверхности элементов ХМ; Rсум – суммарное терми-
ческое сопротивление испарителя и конденсатора. Величина 
∆Sвн определяет внутренние диссипативные потери энергии в 
цикле, в том числе обусловленные влиянием термогидравличе-
ской необратимости. 
В уравнении (1.50) значения ∆Sвн, Qтпэкв, Rсум находятся 
методом множественной линейной регрессии. Искомые величи-
ны ∆Sвн, Qтпэкв, Rсум являются регрессионными коэффициентами 
mk в уравнении 332211 xmxmxmy ++= .  
Таким образом, использование методов прикладной тер-
модинамики при создании парокомпрессорных термотрансфор-
маторов позволяет проводить анализ и оптимизацию установки, 
наиболее просто и наглядно осуществлять диагностику ее тер-
модинамического совершенства, выявлять резервы технической 
системы, а также помогает избежать ошибки при проектирова-




СИСТЕМНЫЙ АНАЛИЗ ТЕРМОДИНАМИЧЕСКИХ  
ЦИКЛОВ С УЧЕТОМ СТРУКТУРНО-ТОПОЛОГИЧЕСКИХ 
ОСОБЕННОСТЕЙ ТЕРМОТРАНСФОРМАТОРОВ 
Важнейшей проблемой в области методологии анализа и 
синтеза теплотехнических систем является разработка алгорит-
мов поиска оптимальных структур [16]. Оптимальные парамет-
ры определяются для различных технологических схем (струк-
тур), в которых варьируется способ соединения основных и 
вспомогательных элементов, их число, тип конструкции подоб-
ных элементов. Задача определения оптимальных технологиче-
ских схем решается по существу методом перебора разных 
структур, осуществляемым в соответствии с субъективными 
представлениями проектировщика относительно эффективности 
той или иной схемы. Развитие методов, позволяющих вести 
направленный поиск схем в противоположность «слепой» про-
цедуре перебора, позволит сделать процесс оптимизации тепло-
технических систем управляемым. Это даст возможность еще на 
этапе предпроектного анализа сразу исключить из рассмотрения 
те схемы, совершенствование элементов которых не даст суще-
ственного повышения эффективности всей установки. 
Специфической особенностью парокомпрессорных термо-
трансформаторов является не только их сложность из-за много-
образия происходящих процессов, но и неразрывная связь с их 
технологическим назначением. Каждой технологической схеме 
термотрансформатора свойственны характерные для нее прояв-
ления потерь от необратимости [85]. В связи с этим при их про-
ектировании следует особое внимание уделять анализу влияния 
структурных факторов, таких как число элементов схемы, спо-
соб их соединения, на термодинамическое совершенство уста-
новки, характер распределения эксергетических потерь в ее 
элементах.  
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В этой и последующих главах рассматриваются основные 
теоретические положения предлагаемого подхода к  разработке 
высокоэффективных схем ХМ и ТНУ для систем теплохладо-
снабжения. 
Логическая схема предлагаемого системно-структурного 
анализа парокомпрессорных термотрансформаторов представ-















2.1. Влияние структурной сложности технологических 
схем холодильных машин и теплонасосных установок  
на их термодинамическую эффективность  
 
2.1.1. Методика оценки сложности технологической 
схемы ТНУ 
 
Теплонасосная установка представляет собой единый 
комплекс разнообразных элементов оборудования со структу-
рой технологической схемы различной степени сложности. 
Под структурой технологической схемы подразумевается 
множество возможных вариантов реализации термодинамиче-
ского цикла, отдельные компоненты которого отличаются нали-
чием или отсутствием вспомогательного оборудования, особен-
ностями последовательности включения теплообменных аппа-
ратов по тепло - и хладоносителю и т. д. 
Многообразие термодинамических циклов ТНУ вызывает 
большое разнообразие технологических схем, различающихся 
между собой числом и составом теплообменного и компрессор-
ного оборудования. Только для одних двухступенчатых циклов 
можно предложить не менее 10 различных по своей структуре 
технологических схем. 
Учитывая все многообразие оборудования ТНУ, а также 
большое число возможных структурных соединений элементов 
в технологическую схему, возникает задача поиска рациональ-
ной структуры технологической схемы ТНУ, конфигурации ее 
термодинамического цикла и хладагента, обеспечивающих при 
заданных условиях высокую энергетическую эффективность. 
Решение такой задачи связано с анализом и оценкой мно-
жества вариантов схемных решений ТНУ как известных, так и 
новых, синтезируемых на их основе. Для этого необходим еди-
ный критерий оценки схемы и оборудования, свободный от вли-
яния субъективных факторов. Таковым является критерий 
сложности [16].  
Критерий сложности представляет собой качественную 
характеристику, для которой в настоящее время фактически нет 
однозначных методов оценки. В основе оценки критерия слож-
ности любой технической системы лежит в первую очередь ха-
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рактеристика сложности структуры схемы, сложность ее созда-
ния, функционирования и т.д.  
В работе [89] предлагается рассчитывать степень сложно-
сти системы как отношение между произведением числа эле-
ментов в системе х1, числа связей между ними х2, числа матери-
алов, используемых при изготовлении х3, суммарного числа 
входов и выходов потоков рабочего вещества х4, числа исполь-
зуемых физических эффектов х5 и произведением точности из-













D .   (2.1) 
Наличие в формуле (2.1) величины х7 значительно затруд-
няет расчет по ней, поскольку количественная оценка точности 
функционирования возможна только на основе анализа термо-
динамического состояния реальной системы. 
Известен также подход к оценке сложности, основанный 
на определении числа системных уровней [90]. Чем больше 
уровней, тем сложнее система. Однако, такой критерий весьма 
условен и не объективен, поскольку самым низким уровнем 
должен обладать самый простой элемент системы, выбор кото-
рого субъективен. Поэтому, используя данный подход, можно 
оценить не столько сложность системы, сколько ее детальность. 
Сложность можно характеризовать числом состояний, в 
которых может находиться система [91] 
( )1−
=
nnуN ,   (2.2) 
где n − число элементов; у − число состояний каждой связи эле-
мента. 
При 310≤N  система является простой, при 63 1010 ≤≤ N  − 
сложной, при 610≥N  − очень сложной. 
Для нахождения величины уi i-го элемента необходимо 
знать число параметров состояния потока рабочего вещества для 
каждой из составляющих его фаз. Это существенно усложняет 
задачу определения N. 
Сложность элемента можно оценить, используя понятие 
эксергии [19]. В этом случае, величина Dсх определяется вели-



































где Mi − масса i-й детали; lдоб − удельная минимальная работа, 
затраченная при добыче сырья; lобр − удельная теоретическая 
работа, затраченная при обработке детали; 
Гиббс
U∆  − удельная 
энергия Гиббса реакции восстановления (металлургический 
процесс); ήдоб − КПД процесса добычи сырья; ήобр − КПД про-
цесса обработки детали; ήвос − КПД процесса восстановления; n 
− количество деталей в элементе системы; wпр − затраты эксер-
гии на обработку, сборку, транспорт всех элементов системы. 
Следует отметить, что указанные подходы хорошо себя 
зарекомендовали в химической технологии и других областях 
техники, но они не позволяют в полной мере оценить сложность 
системы, в основе работы которой лежит термодинамический 
цикл. 
В работе [16] Е. И. Таубман предложил в качестве крите-
рия сложности использовать параметр  
( )pmDD i += ′ 2сх ,  (2.4) 
учитывающий суммарное число взаимодействий теплотехниче-
ской системы с окружающей средой p  (в данном случае: отвод 
теплоты с конденсатора, подвод низкопотенциального тепла к 
испарителю, подвод мощности на компрессию пара), суммарное 
число технологических связей между элементами системы m  и 
суммарную сложность всех элементов Di'. 
Если предположить, что повышение эффективности теп-
лотехнического оборудования возможно только за счет услож-
нения его структуры, то применительно к анализу теплообмен-
ных аппаратов ТНУ показателем сложности конструкции D′i в 
формуле (2.4) может служить масса функционально значимых 
элементов теплообменника mт , отнесенная к коэффициенту теп-






,   (2.5) 
где Fт − площадь теплопередающей поверхности аппарата, м2. 
Для оценки сложности конструкции компрессора D′i мо-
жет быть использована величина удельной материалоемкости  
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кмV
mD кмкм =′ ,    (2.6) 
где mкм − «чистый» вес компрессора, кг; Vкм  − объемная произ-
водительность, м
3/ч. 
Очевидно, что формулы (2.5) и (2.6) дают только прибли-
зительную сравнительную оценку сложности элементов ТНУ, 
поскольку не учитывают разнообразие материалов, используе-
мых при изготовлении установки. 
Для более детальной оценки уровня сложности техноло-
гической схемы ТНУ в работе [92] нами предложен следующий 
подход. 
Сложность структуры технологической схемы ТНУ опре-
деляется числом и разнотипностью элементов основного и 
вспомогательного оборудования, которое непосредственно ока-
зывает влияние на термодинамическую эффективность цикла и 
изменяет его конфигурацию, количеством вспомогательного 
оборудования, которое, в свою очередь, также влияет на термо-
динамическую эффективность, но при этом не изменяет конфи-
гурацию цикла, числом существующих и потенциальных связей 
между элементами, а также уровнем сложности самих элемен-
тов. 









сх* ,  (2.7) 
где n − число вспомогательных элементов, непосредственно 
влияющих на термодинамический цикл и определяющих его 
конфигурацию; Dі − сложность основного элемента схемы; im  − 
число технологических связей между элементами; j − число 
вспомогательных элементов, влияющих на эффективность цик-
ла, но не изменяющих его конфигурацию; g − количество разно-
типных элементов одинакового технологического назначения; b 
− число потенциальных связей между элементами. 
Рассмотрим подробно все величины, входящие в выраже-
ние (2.7). К числу основных элементов схемы ТНУ или ХМ от-
несем оборудование, непосредственно реализующее процесс 
трансформации теплоты, т. е. компрессор, конденсатор, испари-
тель, дроссельный вентиль (или детандер).  
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Появление в схеме ТНУ вспомогательных элементов свя-
зано с обеспечением надежности и эффективности работы ос-
новного оборудования. Среди вспомогательных элементов, вли-
яющих на эффективность цикла и определяющих его конфигу-
рацию, выделим переохладитель, регенеративный теплообмен-
ник, экономайзер, промежуточный сосуд, охладитель перегрето-
го пара, отделитель жидкости. Здесь следует отметить, что в 
классическом варианте отделитель жидкости не оказывает пря-
мого влияния на цикл. Только в насосно-циркуляционных схе-
мах, имеющих большую протяженность жидкостного и всасы-
вающего трубопроводов, его установка способствует уменьше-
нию потерь, связанных с дросселированием за счет увеличения 
кратности циркуляции хладагента.  
Вспомогательными элементами, которые оказывают вли-
яние на эффективность цикла, но при этом не изменяют его 
конфигурацию, являются разного рода вентили (заправочные, 
соленоидные), фильтры, линейный ресивер, маслоотделитель.  
Количественная оценка разнотипности оборудования 
предусматривает выделение из числа основного и вспомога-
тельного оборудования различных по принципу действия эле-
ментов одинакового технологического назначения, например, 
наличие в схеме одновременно винтового и поршневого ком-
прессора или же компрессора с дозарядкой.  
При определении числа потенциальных связей между 
элементами необходимо выделить возможные варианты вклю-
чения основных и вспомогательных элементов. Например, в 
схеме возможны два варианта охлаждения компрессора: парами 
рабочего вещества после испарителя или парами рабочего веще-
ства после промежуточного сосуда. Или, когда в схеме может 
быть предусмотрено включение промежуточного охладителя 
после компрессора высокой ступени или использование охла-
ждаемого маслоохладителя.  
 
2.1.2. Выбор технологической схемы ТНУ на основе 
оценки критерия сложности 
  
Как известно [6, 82, 93], более сложные технологические 
схемы парокомпрессионных термотрансформаторов применя-
ются с целью сокращения внутренних необратимостей цикла, 
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связанных с дросселированием и нагревом пара выше темпера-
туры конденсации. Основным критерием оценки эффективности 
внесенных в цикл усложнений является коэффициент обратимо-





ψ = , (2.8) 
где µд − действительный коэффициент преобразования цикла 
ТНУ; )(µ 0кк0 ТТТ −=  − коэффициент преобразования идеаль-
ного цикла Карно, осуществляемого в диапазоне температур 
кипения Т0 и конденсации Тк хладагента. 
На рис. 2.2 представлены зависимости коэффициента ψ от 
Dсх для различных рабочих веществ ТНУ.  
При расчете термодинамических свойств хладагентов ис-
пользуется база данных [94], а расчет параметров цикла ТНУ 
выполняется по методикам [73, 95]. Сложность схемы оценива-
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Рис. 2.2.  
Зависимость ψ 
от параметра Dсх 
 
При расчетах для всех рассматриваемых схем принима-
лись фиксированные температурные границы цикла (Т0 = -10 °С; 
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Тк = 65 °С). Степень регенерации для регенеративного цикла 
составляла ηрт = 0,3. Оптимальное промежуточное давление Рпр 
в двухступенчатых циклах определялось из соотношения 
21пр PPP = . Сложность элементов ТНУ не учитывалась (для 
всех схем Di' = const). 
Как видно из рис. 2.2, разумным пределом усложнения 
цикла является значение параметра Dсх = 24. Дальнейшее 
усложнение цикла фактически не сказывается на величине ψ. 
Поэтому для данных температурных границ цикла можно реко-
мендовать двухступенчатую схему с двумя конденсаторами. 
Диапазон значений Dсх от 15 до 20 характеризует область 
рационального усложнения цикла и схемы ТНУ, когда наблюда-
ется скачкообразное увеличение величины ψ. 
Следует отметить, что различия между одно- и двухсту-
пенчатыми схемами по значению ψ становятся менее суще-
ственными с уменьшением разности между температурой кон-
денсации и кипения в цикле ∆T = Tк – Т0. Так при ∆T  = 75 °С 
изменение ψ составляет 7 %, а при ∆T = 45 °С всего 1,4 %. 
На рис. 2.3 и 2.4 приведены расчетные зависимости пара-
метров сложности компрессоров фирм “Bitzer” и “Copeland”, а 
также воздушных испарителей фирмы “Gunter”, полученные по 
выражениям (2.5) и (2.6) для различных моделей холодопроиз-
водительностью Q0 = 21 кВт с хладагентом R134a при  





   
 











1– полугерметичные и 
открытые поршневые 
компрессоры “Bitzer”;  













Как видно из рис. 2.3, снижение показателя D′км с повы-
шением Vкм при неизменной холодопроизводительности 
Q0 = const является общей тенденцией для компрессоров 
“Bitzer” и “Copeland”, что обусловлено улучшением их потреби-
тельских качеств (компактность, удобство монтажа), в том чис-
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Рис. 2.4. Зависимость D/
 т от величины теплопередающей поверх-
ности Fисп для воздушных испарителей фирмы “Gunter” 
 
При создании научно-обоснованной методики поиска но-
вых рабочих тел циклов и схем ХМ и ТНУ в работах [92, 96, 97] 
получены термодинамические комплексы, представляющие со-
бой обобщенные характеристики термодинамических свойств 
хладагентов. Они позволяют выбирать рабочие тела параллель-
но с определением рациональной конфигурации и параметров 
цикла. 
Как известно [98], зависимость ψ от термодинамических 
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=Λ  − отношение 
теплоемкостей насыщенного пара сp
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=Θ  − отношение температуры конденсации Тк к средней 
температуре в цикле Тср. 
Анализ выражения (2.9) показал, что в рамках заданных 
температурных границ термодинамического цикла величина ψ 
фактически является только функцией критерия Клаузиуса. С 
увеличением Klк величина ψ растет. Таким образом, в качестве 
основного критерия, характеризующего термодинамические 
свойства рабочего вещества, в работе используется критерий 
Клаузиуса. 
На рис. 2.5 а приведена зависимость ψ  от критерия Klк 
для различных хладагентов. Величина Klк рассчитывалась  
при Тк = 328 К; Т0= 268 К и Т0= 273 К.   
На рис. 2.5 б для указанных хладагентов представлена за-
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Рис. 2.5.  Зависимость коэффициента ψ от Klк для схем: 
1 − простая одноступенчатая (Dсх =11; Dсх *=20); 2 − регенеративная (Dсх=15; 
Dсх *=35);  3 − двухступенчатая с неполным промежуточным охлаждением 
(Dсх = 17; Dсх *= 41); 4 − двухступенчатая с экономайзером (Dсх=22; Dсх *= 68); 
5 − двухступенчатая с  промежуточным впрыском (Dсх=18; Dсх *= 46) 
 
Оценка сложности схемы проводилась по двум критериям 
– критерию Таубмана Dсх и модифицированному критерию Dсх*. 
Следует отметить, что использование критерия Dсх* целесооб-
разно на более поздних этапах анализа, а на предпроектном эта-
пе, когда тип оборудования еще не известен, может быть при-
менен критерий Dсх. 
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В работе [92] установлено, что влияние Klк на ψ уменьша-
ется с увеличением сложности схемы. Для схем большой слож-
ности ψ от термодинамических свойств хладагента фактически 
не зависит. Объясняется это тем, что с усложнением схемы 
снижается влияние на термодинамическую эффективность 
внутренней необратимости в цикле, обусловленной процессами 
сжатия и расширения. 
Следует отметить, что выбор той или иной схемы без уче-
та экономических показателей не может быть окончательным, 
поскольку любое усложнение схемы ТНУ в итоге приводит к 
увеличению капитальных затрат. В связи с этим в работе [92] 
предложен интегральный термоэкономический критерий для  
оценки структуры технологической схемы ТНУ, учитывающий 




ТО =Ξ , 
 
где Z − интегральный экономический критерий оценки энерге-










где zк − капитальные затраты, $; zэк − эксплуатационные затра-
ты, $; Qк − теплопроизводительность ТНУ; τ − наработка уста-
новки до капремонта. 





=ϑ , где ст − себестоимость производства тепловой энергии в 
ТНУ, $/(кВт ч); сэл − тариф на электрическую энергию, $/(кВт ч). 
На рис. 2.6 представлены зависимости критерия ΞТО от 
параметра сложности Dсх для рассматриваемых схем и хладаген-
тов. Сложность схемы рассчитывалась по выражению (2.7). При 
определении Z задавались следующие исходные данные: 
Qк = 8,62 кВт, сэл = 0,035 $/(кВт ч); τ = 7000 ч. 
Как видно из рис. 2.6, при заданных условиях (Тк = 55 ºС; 
Т0 = - 10 ºС) наиболее рациональной для большинства хладаген-
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тов является двухступенчатая схема с неполным промежуточ-
ным охлаждением (Dсх* = 41). Исключение составляют хлада-
генты R143а и R134а, для которых эффективной оказывается 
























мость критерия  ΞТО 
от параметра слож-
ности схемы D*сх 
 
 
Введение в предпроектный термодинамический анализ 
критерия сложности схемы позволило системно подойти к рас-
смотрению некоторых вопросов, связанных с оптимизацией 
циклов. 
Проведенные в работах [100, 101] расчетные исследования 
коэффициента преобразования µ для сверхкритического цикла 
обнаруживают наличие экстремума относительно давления 
нагнетания P2 и существование оптимального P2опт, при котором 
µ имеет максимальное значение.  
В связи с этим представилось целесообразным определить 
влияние параметра Dсх на изменение оптимального давления 
нагнетания в сверхкритическом цикле с хладагентом R744. Это 
позволило еще на этапе предпроектного анализа ХМ и ТНУ вы-
делить рациональную границу усложнения технологической 
схемы в зависимости от P2опт.  
Необходимость в определении P2опт для каждого конкрет-
ного цикла при этом отпадает, поскольку в анализе циклов ис-
пользуется обобщенная зависимость для P2опт. 
В работе [102] рассматривались 11 наиболее типичных 
одноступенчатых и двухступенчатых технологических схем 
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Рис. 2.7. Технологические схемы сверхкритических ТНУ с R744 
 
 
а − простая одноступенчатая; б − одноступенчатая с регенерацией; 
в − одноступенчатая с детандером; г − регенеративная с детандером; 
д − регенеративная с совмещенным детандером; е − простая одноступенчатая 
с совмещенным детандером; ж − двухступенчатая с неполным промежуточ-
ным охлаждением; з − двухступенчатая с промежуточным впрыском пара; 
и − двухступенчатая с неполным охлаждением и двойным дросселированием; 
к − двухступенчатая с совмещенным детандером второй ступени; 
л − двухступенчатая с промежуточным впрыском пара и совмещенными де-
тандерами с компрессором первой ступени 
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Зависимость P2опт = f(Dсх) представлена на рис. 2.8, из ана-
лиза которой видно, что для двухступенчатых сверхкритических 
ТНУ даже незначительное усложнение технологической схемы 

















Рис. 2.8. Зависимость оптимального давления нагнетания  
в сверхкритическом цикле ТНУ от Dсх 
 
Обработка методом множественной регрессии более чем 
270 отдельных опытов позволила получить в [103] уравнение 
для вычисления P2oпт в зависимости от температуры испарения 
Т0, температуры на выходе из газоохладителя Тго, а также пара-
метров m и p, входящих в критерий структурной сложности 
Таубмана. При подсчете величины m следует учитывать только 
те элементы, которые «работают на цикл», т. е. те, которые 
непосредственно осуществляют процесс термотрансформации. 
Оптимальное давление нагнетания P2опт (бар): 
 
P2опт =3,351+2,526⋅Т3−0,119⋅Т0−0,775⋅ m  −0,370⋅ p .   (2.10) 
 
Уравнение (2.10) справедливо для следующего диапазона 
изменения факторов: 
Т0 = -10 ÷ 10 ºС; Т3 = 31÷ 40 ºС; m  = 4 ÷10; ⋅ p  =3 ÷ 6. 
















∆(Т3) = 0,9722427; ∆(Т0) = −0,03545212; ∆( m ) = −0,08756758; 
∆( p ) = 0,004162033. 
Анализ уравнения (2.10) показал, что с увеличением 
структурной сложности технологической схемы P2опт снижается. 
Исключение составляет двухступенчатая схема с неполным 
промежуточным охлаждением, для которой значение P2опт 
больше, чем для простой одноступенчатой схемы, однако, и хо-
лодильный коэффициент больше при прочих равных условиях. 
На рис. 2.9 показано уменьшение оптимального давления 
нагнетания ∆P2опт при усложнении схемы по сравнению с про-
стой одноступенчатой схемой. Условия сопоставления:  
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РТ –  схема с регенера-
тивным теплообменни-
ком;  
Д –  с детандером; Д+РТ –
одноступенчатая с реге-
неративным теплообмен-
ником и детандером; 
ДвСт – двухступенчатая 




Рис. 2.9. Снижение оптимального давления нагнетания в сверхкрити-
ческом цикле для усложненных схем по сравнению  
с одноступенчатой схемой 
 
 
Таким образом, при усложнении технологической схемы 
ХМ и ТНУ величина P2опт в сверхкритическом цикле понижает-
ся. Анализ условий эксплуатации компрессоров и теплообмен-
ного оборудования ХМ и ТНУ с R744 показал, что установлен-
ные значения P2опт не превосходят уровень опасных давлений с 
точки зрения прочностных характеристик указанного оборудо-
вания. 
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2.2. Обобщенные зависимости для анализа  
термодинамической эффективности циклов  
парокомпрессорных холодильных машин  
и теплонасосных установок 
 
Для повышения эффективности ХМ и ТНУ важнее при-
способить цикл к свойствам рабочего вещества, чем требовать, 
чтобы хладагент соответствовал неким стандартным условиям 
работы установки. В связи с этим уже на этапе предпроектного 
анализа ХМ и ТНУ важно иметь обобщенную зависимость, ко-
торая бы комплексно учитывала влияние теплофизических 
свойств хладагента, температурных границ цикла, потерь давле-
ния по тракту циркуляции хладагента на энергетическую эффек-
тивность. Наличие такой зависимости позволит проводить 
направленный поиск рабочих веществ для заданных темпера-
турных границ цикла и заданного уровня гидравлических потерь 
по тракту одноступенчатой ХМ или ТНУ с оценкой ее энергети-
ческой эффективности.  
Следует отметить, что задача получения достаточно точ-
ного корреляционного уравнения, позволяющего учесть влияние 
на µ всех факторов хотя бы для одного рабочего вещества, сама 
по себе уже достаточно сложна. Попытка же получения универ-
сальной зависимости, обобщающей свойства нескольких рабо-
чих тел и при этом учитывающей влияние режимных парамет-
ров, наталкивается на серьезные трудности. Причиной тому яв-
ляется отсутствие определяющих термодинамических критери-
ев, имеющих постоянное конкретное числовое значение и 
обобщающих теплофизические свойства рабочих веществ. 
Выбор рабочих веществ для формирования обобщенной 
зависимости обусловлен двумя факторами: первый фактор – это 
наличие приемлемых показателей экологической чистоты по 
оценкам величин GWP и ODP; второй – сходство в отношениях 
термодинамических параметров Т/Ткр и s/sкр для разных рабочих 
веществ в узловых точках стандартного цикла при его одинако-
вых температурных границах. 
На рис. 2.10 представлены термодинамические циклы со-
временных озонобезопасных хладагентов и смесей в относи-
тельных координатах Т/Ткр и s/sкр для следующих температур-
ных границ: Т0 = 263 К, Тк = 318 К. Значения температуры и эн-
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тропии в узловых точках цикла отнесены к их критическим па-









0,7 0,8 0,9 1 1,1 1,2 1,3
 Т/Т кр










Рис. 2.10.  Термодинамические циклы ТН для различных  
хладагентов в относительных координатах: 
1 - 2 –  изоэнтропное сжатие в компрессоре; 2 - 3 - 4 – процесс изобар-
ной конденсации; 4 - 5 – дросселирование; 5 - 1 – изобарное кипение 
 
Результаты расчетов циклов в диапазоне изменения  
Т0 = 263….283 К и Тк = 308….338 К позволили получить зави-
симость µ в виде функции от критерия Клаузиуса кKl   













Рис. 2.11. Зависимость коэффициента преобразования µ от Klк  
в рабочем диапазоне изменения Т0 и Тк 
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Из рисунка можно заключить, что величина µ фактически 
линейно зависит от критерия Клаузиуса и в наиболее характер-
ном для ТНУ рабочем диапазоне Т0 и Тк имеет небольшие коле-
бания Klк = 1,2 ÷ 2,5 для рассматриваемых хладагентов. 
К числу независимых факторов относятся величины по-
терь давления в испарителе ∆Ρи, в конденсаторе ∆Ρк и в линии 
всасывания ∆Ρвс. Для учета влияния неизобарности процессов в 
гидравлическом контуре ТНУ на величину µ используется эн-
тропийная методика, предложенная в работах [104, 105]. 
Обработка результатов 32-х опытов численного экспери-
мента позволила предложить в [96] регрессионную зависимость 









к78,2 PPPKl ∆⋅∆⋅∆⋅⋅=µ . (2.11) 
 
Расчет параметров уравнения (2.11) сопровождался всеми 
необходимыми статистическими оценками [106]. Среднестати-
стическое отклонение составляет 0,060, значение максимальной 
ошибки – 0,124, среднеквадратичный коэффициент корреляции 
равен 0,911. 
Зависимость (2.11) справедлива для хладагентов R134a, 
R407C, R404A, R410A в следующем диапазоне изменения фак-
торов: критерий Клаузиуса Klк = 1,2 ÷ 2,5; потеря давления в 
испарителе ∆Pи = 20 ÷ 60 кПа; падение давления в конденсаторе 
∆Pк = 10 ÷ 40 кПа; гидравлическое сопротивление линии всасы-
вания ∆Pвс= 20 ÷ 50 кПа. 
Величины потерь давления по тракту хладагента назнача-
лись с учетом реальных значений потерь давления, имеющих 
место при эксплуатации холодильных машин и тепловых насо-
сов [95, 107, 108]. При формировании зависимости (2.11) ис-
пользовалось обобщенное уравнение для индикаторного КПД 
компрессора [79, 80]. 
Дальнейший регрессионный анализ уравнения (2.11) пока-
зал, что степень влияния потерь давления в конденсаторе для 
неазеотропных смесей R407C, R404A, R410A более чем в 3 раза 
больше по сравнению с однокомпонентным хладагентом R134a. 
Кроме того, величина потерь давления в конденсаторе ∆Pк для 
неазеотропных смесей оказывает более существенное влияние 
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на µ, чем потери в испарителе ∆Pи. Для хладагента R134a имеет 
место обратная зависимость. 
При формировании обобщенной зависимости на основе 
результатов многофакторного эксперимента число Клаузиуса 
имеет смысл относить не к разности температур конденсации и 
испарения, как это представлено в формуле (2.9), а к критиче-
ской температуре хладагента Ткр. Это позволило в работе [97] 
раздельно оценить степень влияния теплофизических свойств 
рабочего вещества и температур испарения и конденсации на 
показатель энергетической эффективности. Зависимость моди-
фицированного критерия Клаузиуса Kl* от температуры пред-





















Рис. 2.12. Зависимость критерия Клаузиуса Kl*  
от температуры для различных хладагентов 
 
Помимо критерия Klк, на термодинамическое совершен-
ство цикла ψ оказывает влияние критерий Λ (см. (2.9)), характе-
ризующий относительный наклон пограничных кривых, кото-
рый вычисляется как отношение теплоемкостей насыщенного 
пара сp
′′
 и жидкости сp
′
. Критерий Λ фактически показывает ре-
зультативность применения регенерации в цикле. Поскольку 
критерии Klк и Λ являются зависимыми от ср′, и оценить степень 
влияния на эффективность каждого критерия в отдельности не-
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возможно, в качестве основного критерия, характеризующего 
теплофизические свойства рабочего вещества, используется 
только модифицированный критерий Kl*. К числу независимых 
факторов также отнесем Тк, Т0, ∆Pи, ∆Pк, ∆Pвс. 
Ниже приведены обобщенные зависимости для определе-




















Уравнения (2.12) и (2.13) справедливы в следующем диа-
пазоне изменения факторов: критерий Клаузиуса Kl* = 0,271 ÷ 
0,596; потери давления в испарителе ∆Pи = 20 ÷ 60 кПа;  
падение давления в конденсаторе ∆Pк = 10 ÷ 40 кПа; гидравли-
ческое сопротивление линии всасывания ∆Pвс= 20 ÷ 50 кПа; 
Tк = 30 ÷ 65 °С; T0 = −30÷10 °С. 
Как видно, уравнения (2.12) и (2.13) отличаются только 
первым коэффициентом, что естественно, поскольку µ = ε+1, 
однако степень влияния факторов на µ и ε имеет некоторые от-
личия. 
В табл. 2.1 приведена оценка степени влияния варьируе-
мых факторов на ε и µ, соответственно, полученная с помощью 
функций влияния [82]. Функция влияния jz ∂∂  оценивает на 
сколько изменится функция z при известном изменении какого-
либо из параметров j. Знак минус указывает на обратную про-
порциональность z и j, а знак плюс − прямую.  
 
Таблица 2.1. – Анализ влияния варьируемых факторов 
на ε и µ 
 
Фактор Степень влияния на ε Степень влияния на µ 
Kl* 0,1291 0,1301 
Tк -0,5529 -0,5516 
T0 0,7514 0,7508 
∆Pи -0,0214 -0,020 
∆Pк -0,0014 -0,0008 
∆Pвс -0,0476 -0,0467 
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Как видно из табл. 2.1, степень влияния гидравлических 
сопротивлений в конденсаторе на холодильный коэффициент 
значительно больше, чем на коэффициент преобразования. Это 
можно объяснить тем, что теплота конденсации rк в результате 
неизобарного процесса увеличивается намного больше, чем воз-
растает мощность компрессора, затрачиваемая на преодоление 
гидравлического сопротивления конденсатора. Так, для R134a 
увеличение ∆Pк от 0 до 60 кПа приводит к росту rк на 1,35 %, в 
то время как мощность, затрачиваемая на сжатие, возрастает на 
0,33 %. При этом дополнительно затрачиваемая мощность толь-
ко увеличивает тепловую нагрузку конденсатора при постоян-
ной холодопроизводительности. 
С целью проведения обобщенного анализа зависимости 
холодильного коэффициента регенеративного цикла от основ-
ных определяющих факторов в работах [97, 109] численно ис-
следованы термодинамические режимы работы ХМ, содержа-
щей РТ.  
Известно [98], что с ростом перегрева пара в РТ для боль-
шинства хладагентов и соответствующих режимов работы ХМ 
плотность пара на всасывании в компрессор уменьшаться. При 
этом уменьшается массовый расход хладагента, возрастают по-
тери давления пара в РТ, что в заданном компрессоре приводит 
к увеличению удельной работы сжатия из-за снижения давления 
при всасывании. Таким образом, принятие решения об эффек-
тивности применения регенерации требует анализа большого 
числа факторов. Если влияние перегрева на коэффициент пода-
чи можно оценить только по результатам натурного экспери-
мента, то для оценки влияния перегрева на холодильный коэф-
фициент целесообразно использовать многовариантный расчет 
параметров термодинамического цикла. 
Для анализа эффективности использования регенератив-
ного теплообменника в цикле вводится показатель εрт/ε. Вели-
чина εрт/ε представляет собой отношение холодильного коэффи-
циента регенеративного цикла εрт к холодильному коэффициен-
ту простого одноступенчатого цикла ε.   
На рис. 2.13 приведены зависимости величины εрт/ε от 
эффективности регенерации ηрт при различных значениях Kl*.  

























 – температура пара на входе и выходе из РТ; 
Твх
ж
 – температура жидкости на входе в РТ. 
Представленные на рис. 2.13 зависимости позволяют в 
первом приближении спрогнозировать эффективность примене-
ния регенерации в цикле для перспективных хладагентов, ис-
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Рис. 2.13.  Зависимость показателя εрт/ε от ηрт для различных Kl*:  
а– Т0 = −10 °С; Тк = 35 °С; б– Т0 = 10 °С; Тк = 55 °С 
 
Анализ полученных зависимостей показал, что при сни-
жении Kl* величина εрт/ε, характеризующая результативность 
перегрева, возрастает. Для хладагентов с малыми значениями 
Kl* при сохранении постоянной разности между температурой 
испарения и конденсации в цикле (Тк – Т0 = 45 °С) и одновре-
менном увеличении Т0 и Тк  величина εрт/ε возрастает. В целом 
характер изменения εрт/ε от Kl* при постоянном значении ηрт 
носит монотонный характер. Исключение составляет хладагент 
R410A (Kl* = 0,315), являющийся неазеотропной смесью. 
Для детального анализа влияния теплофизических свойств 
на эффективность применения регенерации на рис. 2.14 и 2.15 
приведены расчетные диаграммы относительной величины из-
менения холодильного коэффициента цикла с РТ ∆ε от Kl*. 
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Зависимости получены при постоянной величине ηрт = 50 % и 
различных температурных границах цикла.  
Как видно из рисунков, при увеличении температур испа-
рения и конденсации имеет место неодинаковый характер изме-
нения ∆ε для хладагента R410A (Kl* = 0,315). Для этого хлада-
гента определяющее влияние на эффективность регенерации 
оказывает критерий Λ = сp
′′/сp′, который при обобщении резуль-










Рис. 2.14. Зависимость ∆ε от 












Рис. 2.15. Зависимость ∆ε от 
Kl* при Т0 = 0 °С; Тк = 45 °С 
 
В работе не установлено существование оптимальной ве-
личины перегрева, соответствующей максимальному значению 
коэффициента преобразования ТНУ. Максимальные значения 
µmax, полученные в работе [82], при варьировании величины пе-
регрева пара и температуры испарения при сохранении посто-
янных температурных границ цикла в данном случае следует 
объяснить приближением температуры конденсации к критиче-
ской температуре, а это, как известно, приводит к уменьшению 
теплоты парообразования и снижению эффективности.  
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Полученные обобщенные зависимости позволяют ком-
плексно оценить влияние теплофизических свойств рабочих ве-
ществ и режимных параметров на энергетическую эффектив-
ность ХМ и ТНУ, дают возможность выявить области предпо-
чтительного использования перспективных рабочих веществ и 
для заданных теплофизических характеристик рабочего веще-
ства сформировать соответствующие рациональные геометри-
ческие характеристики теплообменных аппаратов и трубной об-
вязки установки. 
 
2.3. Системный анализ сверхкритических  
циклов ХМ и ТНУ 
 
2.3.1. Оценка влияния варьируемых факторов на  
параметры сверхкритических циклов 
 
Известные на сегодняшний день ХМ и ТНУ, работающие 
по сверхкритическому циклу с R744, пока не являются оптими-
зированными конструкциями. По энергетической эффективно-
сти они либо равны, либо уступают традиционным докритиче-
ским системам с синтетическими хладагентами. Коэффициент 
преобразования ТНУ с R744, как и холодильный коэффициент 
ХМ при некоторых режимах может быть на 33 ÷ 37 % меньше, 
чем, к примеру, в установках с использованием R22 и R134а 
[100, 101]. Однако это не означает, что в ТНУ, работающих по 
сверхкритическому циклу, отсутствует резерв для повышения 
эффективности. По нашему мнению, сверхкритические холо-
дильные или теплонасосные системы с хладагентом R744 обла-
дают значительно более широкими возможностями для оптими-
зации режимных и конструктивных параметров, чем традицион-
ные докритические установки. 
Здесь рассматривается ряд вопросов, касающихся оптими-
зации режимных параметров сверхкритических циклов, и на ос-
нове численного моделирования термодинамических режимов 
работы сверхкритических систем предлагаются обобщенные 
зависимости для анализа эффективности ХМ и ТНУ [110, 111, 
112, 113]. 
Одним из важных вопросов, возникающих при проектиро-
вании, был и остается вопрос выбора оптимального давления 
нагнетания в сверхкритических циклах. Этот вопрос не нов, и 
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рассматривался многими авторами [110, 114-118]. Однако рас-
смотрение шло без обобщения, а также с некоторыми недоста-
точно правомерными допущениями. 
Для нахождения оптимального давления нагнетания в 
сверхкритическом цикле в 1929 году проф. Инокути впервые 
предложил графоаналитический метод [98]. В более поздних 
работах [110, 114] использовались различного вида корреляци-
онные уравнения, полученные по результатам многовариантных 
расчетов теоретических одноступенчатых циклов или же в ре-
зультате обработки экспериментальных данных пилотных об-
разцов ХМ и ТНУ c R744 [120]. В этих уравнениях оптимальное 
давление нагнетания в сверхкритическом цикле P2опт представ-
лялось как функция одного или двух параметров. Среди них 
главным по степени влияния на P2опт являлась температура хла-
дагента на выходе из газоохладителя, а второстепенным − тем-
пература испарения в цикле. При этом, как правило, не учиты-
валось влияние на P2опт изоэнтропного КПД компрессора ηis, 
значение которого принималось при оптимизации постоянным, 
что допустимо только при предпроектном анализе, когда тип 
компрессора не задан.  
На рис. 2.16 показано влияние P2 на параметры сверхкри-


























1 - 2 – процесс 
сжатия в компрес-
соре; 2 - 3 – про-
цесс охлаждения 
пара в газоохлади-
теле; 3 - 4 и 6 - 1 – 
процессы в регене-
ративном теплооб-
меннике; 4 - 5 –
процесс дроссели-
рования; 5 - 1 – 
процесс испарения; 
4′′min – предельно 
минимальная тем-
пература охлажде-




Рис. 2.16.  Характер изменения параметров сверхкритического цикла  
ТНУ и ХМ в P − i -диаграмме при увеличении давления нагнетания P2 
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Важным при оптимизации является учет влияния эффек-
тивности вспомогательного оборудования в цикле (например, 
степень регенерации ηрт), а также влияния массового паросо-
держания хладагента x на входе в регенеративный теплообмен-
ник. Кроме того, присутствие детандера в одноступенчатой схе-
ме вместо дроссельного вентиля, КПД детандера и схема под-
ключения привода компрессора и детандера, число ступеней 
сжатия также оказывают влияние на эффективность цикла, и, 
соответственно, на P2опт. 
В работах [100, 101, 114, 115, 120] на основе однофактор-
ного численного эксперимента проведена оптимизация давления 
нагнетания в сверхкритическом одноступенчатом цикле. Полу-
ченные графические зависимости носят большей частью иллю-
стративный характер и в целом малопригодны для оптимально-
го управления режимами работы ТНУ и ХМ, поскольку опреде-
ляют только локальный оптимум и не позволяют учесть взаим-
ное влияние факторов на ε, а также оценить эффекты взаимо-
действия факторов. С учетом этого нами на основании метода 
планирования эксперимента Бокса – Уилсона [121] составлена 
матрица планирования дробного факторного эксперимента, 
включающая 64 отдельных опыта. В качестве независимых фак-
торов принимались: давление нагнетания P2; температура на 
выходе из газоохладителя Т3; температура испарения Т0; пере-
грев в испарителе ∆Tпер; изоэнтропный КПД компрессора ηis; 
коэффициент эффективности регенеративного теплообменника 
ηрт. 
В табл. 2.2 приведен диапазон варьирования указанных 
факторов. 
 







P2, бар 80 140 
Т3, °C 30 45 
Т0, °C -30 10 
∆Tпер, °C 0 15 
ηis, % 50 80 
ηрт, % 30 80 
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Определение уровня варьирования факторов (см. 
табл. 2.2) позволило, используя уже упомянутый метод Бокса-
































Для статистической обработки результатов численного 
эксперимента применялся стандартный программный пакет 
«Statgraphics». Для расчета теплофизических свойств R744 ис-
пользовались сертифицированные базы данных «REFPROP 8.0» 
и «Refrigeration utilities». 
Решение уравнения (2.15) с использованием стандартных 
процедур [121] позволило оценить как влияние отдельных неза-
висимых факторов на ε, так и влияние их сочетаний, отраженное 
в табл. 2.3, из которой видно, что наибольшее влияние на повы-
шение ε оказывает увеличение Т0, а наибольшее взаимовлияние 
дает сочетание факторов P2 и Т3. Наименьшее влияние на ε ока-
зывает величина ∆Tпер, а наименьший эффект оказывает комби-
нация факторов ∆Tпер и ηis. 
Анализ результатов расчета, приведенных в табл. 2.3, по-
казал следующее. При фиксированных Т0, ηis и ∆Тпер с увеличе-
нием Т3 величина ε уменьшается, причем, если P2 близко по зна-
чению к критическому давлению для R744, это происходит зна-
чительно интенсивнее, чем при более высоких P2. При фиксиро-
ванных Т3 и Т0 увеличение перегрева в испарителе ∆Тпер приво-
дит к повышению холодильного коэффициента ε только тогда, 
когда значение Р2 близко к критическому. Увеличение перегре-
ва фактически не сказывается на ε, если P2 имеет высокие зна-
чения, P2= 120÷140 бар. При фиксированных Т3, ηis и ∆Тпер по-
вышение Т0 приводит к увеличению ε, причем тем больше, чем 
меньше значение P2. С повышением Т3 при фиксированных P2, 
ηis и ∆Тпер холодильный коэффициент ε снижается тем больше, 
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чем ниже температура испарения Т0. При Т3 = 45°С влияние из-
менения Т0 на ε становится менее существенным. 
 
Таблица 2.3. – Влияние на холодильный коэффициент 
отдельных факторов и их сочетаний 
 

























ηis 0,743437 ηis;ηрт 0,0178125 ηрт 0,0740625 
 
В реальных условиях эксплуатации ХМ или ТНУ величи-
на ηis, как известно, является функцией степени сжатия в ком-
прессоре pi  и ∆Тпер. Поэтому для заданного типа компрессора 
она не может быть отнесена к числу независимых факторов. 
Анализ зависимости ηis = f( pi , ∆Тпер) для компрессоров с R744, 
полученной в работе [122], показал, что pi  более существенно 
влияет на ηis, чем ∆Тпер. С увеличением ∆Тпер от 15 до 30 °С при 
фиксированном значении pi  влияние ∆Тпер  на ηis усиливается, 
однако повышение перегрева приводит к ухудшению общей 
эффективности.  
На рис. 2.17 приведена зависимость ε = f(Р2), полученная с 
использованием различных уравнений для ηis. Расчеты проведе-
ны для одноступенчатого цикла с РТ. Были заданы следующие 
исходные данные: Т0 = 0 ºС; Т3 = 35 °С, паросодержание на вхо-
де в РТ x6 = 0,9, а эффективность РТ ηрт = 50 %. Как видно из 
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рис. 2.17, выбор эмпирической зависимости для вычисления ηis 














Рис. 2.17. Характер 
изменения зависимо-
сти ε = f (Р2) при  
вычислении ηis по 
уравнениям, представ-
ленным в работах:  
1 − [122]; 2 − [114];  
3 −  [120]; 4 − [115];  
5 − [124]  
 
Условие, при котором в сверхкритическом цикле имеет 
место максимальный холодильный коэффициент, может быть 




























.  (2.16) 
 
Для нахождения корня уравнения (2.16) применяется ите-
рационный метод Ньютона. 
Зависимости ε = f(P2), полученные по уравнению (2.16) 
при различных сочетаниях Т3 и Т0, обрабатывались с привлече-
нием матрицы планирования двухфакторного эксперимента 
[121]. В результате, для нахождения оптимального давления 
нагнетания Р2
опт















Зависимость (2.17), при получении которой использова-
лось уравнение для изоэнтропного КПД компрессора ηis [114], 
справедлива для следующего диапазона изменения факторов: 
Т3 = 30 ÷ 45 °С; Т0 = -10 ÷ 10 °С.  
Для отображения двухфакторного влияния Т3 и Т0 на ве-
личину Р2
опт
 удобно воспользоваться так называемой поверхно-
стью отклика [121]. На рис. 2.18 приведена указанная поверх-
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ность отклика  
P2опт= f(T3, T0) 
 
Зависимости для P2опт= f(T3, T0), аналогичные (2.17),, по-
лучены и для других рабочих тел, которые могут быть эффек-
тивны в сверхкритических циклах. 
Для R290 (пропан) в диапазоне изменения  














В диапазоне изменения Т3 = 130 ÷ 150 °С; Т0 = 0 ÷ 50 °С 













Для R717 (аммиак) в диапазоне изменения  















Применительно к низкотемпературному режиму работы 
ХМ с хладагентом N2O в диапазоне Т3 = 30 ÷ 50 °С; Т0 = -














Для определения влияния на максимальный холодильный 
коэффициент εmax факторов Т0 и Т3 при соответствующем им оп-
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тимальном значении P2опт для R744 нами получена следующая 











Зависимость (2.22) справедлива для следующего диапазо-
на изменения факторов: Т0 = -10 ÷ 10°С; Т3 = 32 ÷ 48°С. 
На рис. 2.19 представлена поверхность отклика для мак-
симального холодильного коэффициента εmах при изменении 
двух факторов − Т0 и Т3. При расчете циклов принимались по-
стоянными изоэнтропный КПД компрессора ηis = 80 % и пере-















Из рис. 2.18 видно, что для обеспечения оптимального 
режима работы ТНУ при повышении температуры Т3 необходи-
мо повышать и давление P2. Между тем, в отличие от конденса-
тора, где P и Т – связанные параметры насыщенного пара, в га-
зоохладителе невозможно добиться существенного изменения 
P2, варьируя начальной температурой и расходом охлаждающе-
го теплоносителя [101, 111]. Регулировать P2 в сверхкритиче-
ском цикле можно только за счет изменения плотности хлада-
гента на стороне с высоким давлением. На рис. 2.20 представле-
на аппроксимация изохорных кривых (ρ = const) в сверхкрити-
ческой области в координатах P - Т, которая наглядно это иллю-
стрирует. 
Как видно из рис. 2.20, с увеличением плотности ρ проис-
ходит рост давления. Следовательно, для повышения P2 в ТНУ 
на стороне с высоким давлением необходимо увеличить и акку-
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мулировать некоторую часть массы хладагента. На практике это 
возможно за счет регулирования расхода через дроссельный 
вентиль и ресивер, расположенный на стороне с низким давле-
нием, который выполняет функцию аккумулятора. При сокра-
щении расхода хладагента через дроссельный вентиль уровень 
жидкости в ресивере уменьшается, и на стороне с высоким дав-
лением происходит увеличение массы хладагента, что в итоге 






ные зависимости давления от 
температуры в сверхкритиче-
ской области при ρ = const: 
1 − ρ = 666 кг/м3; 2 − ρ = 571 кг/м3; 
3 − ρ = 500 кг/м3; 4 − ρ = 400 кг/м3; 
А − зависимость P2опт = f(Т0, Т3) 
при Т0 = 0 ºС, полученная путем 
решения уравнения (2.17) 
 
Используя уравнение (2.17) и графические зависимости, 
представленные на рис. 2.20, можно, определив ρ, рассчитать 
массу хладагента, которую необходимо сосредоточить за ком-
прессором, чтобы достичь оптимального соотношения парамет-
ров P2, Т3 и Т0. 
В работах [115, 120] отмечается, что в сверхкритических 
циклах установка регенеративного теплообменника при опреде-
ленных режимах может привести к повышению ε. Нами прове-








=η . Расчеты показали, что в области низких значений 
Р2, т. е. близких к критическому давлению, увеличение ηрт при-
водит к незначительному повышению ε. 
Паросодержание хладагента на входе в РТ x6 также влияет 
на ε сверхкритического цикла. Так, при x6 = 0,7 ÷ 0,95 для обес-
печения сухого хода компрессора необходимо ограничить ми-
нимально допустимое значение ηртmin = 60 %, а Т3min = 35 °C. 
Для определения холодильного коэффициента с учетом 
величины паросодержания на входе в РТ x6 предлагается следу-
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ющая регрессионная зависимость, полученная на основании 
многовариантных расчетов сверхкритических циклов с привле-
чением того же метода планирования эксперимента Бокса – 























Уравнение (2.23) справедливо для следующего диапазона 
изменения  факторов: P2 = 75 ÷ 140 бар, T3 = 35 ÷ 45 °С и  
T0 = - 30 ÷ 10 °С; x6 = 0,7 ÷ 1,0; ηрт = 60 ÷ 90 %.  
В табл. 2.4 приведены результаты оценки степени влияния 
определяющих факторов, входящих в уравнение (2.23), а также 
их взаимовлияния при различном сочетании. 
 
Таблица 2.4. – Влияние отдельных факторов и их сочетаний на 










P2; Т3 0,188125 
P2; Т0 0,271875 
P2; x6 -0,144375 
P2; ηрт -0,216875 
Т3 -0,480625 
Т3; Т0 -0,264375 
Т3; x6 0,021875 
Т3; ηрт 0,046875 
Т0 1,13563 
Т0; x6 0,075625 
Т0; ηрт 0,118125 
x6 0,154375 
x6; ηрт -0,105625 ηрт 0,229375 
 
Для оценки целесообразности применения РТ в сверхкри-
тических циклах используется показатель ε*/ε, представляющий 
собой отношение холодильного коэффициента ε* цикла с РТ к 
холодильному коэффициенту простого одноступенчатого цикла 
ε. На рис. 2.21 представлена зависимость ε*/ε = f (ηрт, Р2), из ко-
торой можно видеть, что в области низких значений Р2 приме-
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нение РТ в схеме наиболее эффективно. Увеличение ηрт от 60 до 
80 % приводит к повышению ε*/ε на 5 %. В области высоких 
давлений Р2 наличие РТ в схеме либо вообще не сказывается на 
величине ε*/ε, либо с увеличением ηрт приводит к ее снижению, 
а это значит, что регенеративная схема становится хуже простой 
одноступенчатой схемы. Анализ другой зависимости  
ε*/ε = f (ηрт, Т0), полученной уже при фиксированных Р2, Т3,ηis, 
∆Tпер, показал, что с понижением температуры испарения и уве-
личением ηрт эффективность применения регенерации в одно-
























Рис. 2.21. Зависимость 
ε*/ε = f (ηрт, Р2)  
при Т3 = 35 °C; Т0 = 0 °C; 
ηis = 80 %, ∆Тпер = 5 К:  
 
1 − P2 = 80 бар; 2 − P2 = 100 бар;  
3 − P2 = 120 бар; 4 − P2 = 140 бар 
 
На рис. 2.22 приведена зависимость ε*/ε = f (ηрт) для двух-
ступенчатого сверхкритического цикла с неполным промежу-
точным охлаждением пара теплоносителем после первой ступе-
ни сжатия. Задавались следующие исходные данные: 
∆Тпер = 5 К; Р2 = 140 бар; T3 = 37 °С; T0 = -10°С; ηis = 70 % . Про-
























мость ε*/ε = f (ηрт, Рпр): 
1 – Рпр = 52,11 бар;  
2 – Рпр = 62,88 бар 
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Следует отметить, что для сверхкритических двухступен-
чатых циклов величина оптимального промежуточного давле-
ния цикла не может быть определена с помощью известной 
формулы 
ндвдпр
PPP ⋅= , справедливой для докритических цик-
лов (Рвд – давление во второй ступени сжатия, Рнд – давление в 
первой ступени сжатия). Здесь также необходим многовариант-
ный расчет циклов при соблюдении условия обеспечения мак-
симума холодильного коэффициента.  
В сверхкритическом цикле с R744 благодаря большой ра-
боте расширения эффективны технологические схемы ХМ и 
ТНУ, содержащие детандер. На рис. 2.23 представлены зависи-
мости P2опт= f(Т0) для детандерной одноступенчатой схемы. За-
висимости получены при изоэнтропной эффективности детан-
дера ηisдет= 63 % и изоэнтропной эффективности компрессора 
ηis = 75 %. Для сопоставления на рис. 2.23 также показаны ана-
логичные зависимости для регенеративной и простой односту-
пенчатой схемы. Как видно из рисунка, с увеличением сложно-
сти технологической схемы при переходе от одноступенчатой к 




















1 − с детандером; 2 − регенеративная с дроссе-









Рис. 2.23.  
Зависимость  








Оценка эффективности применения регенерации в сверх-
критическом цикле показала, что регенерация в одноступенча-
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том цикле с детандером неэффективна, а для цикла с дросселем 
целесообразна только в диапазоне изменения давления нагнета-
ния от 77 до 85 бар. 
Для двухступенчатого цикла эффективность применения 
регенерации повышается с уменьшением промежуточного дав-
ления. Чем больше ∆Тпер, тем ниже максимальный коэффициент 
преобразования ТНУ. Влияние ηisдет на P2опт больше, чем влия-
ние ηis. Зависимости P2опт= f(ηisдет) и P2опт= f(ηis) для схемы с де-
тандером фактически линейны. Увеличение ηisдет с 10 до 90 % 
приводит к уменьшению значения P2опт на 5 %, а аналогичное 
изменение изоэнтропного КПД компрессора ηis приводит к сни-




2.3.2. Определение предельных температурных 
границ сверхкритического цикла ХМ и ТНУ 
 
Вопрос определения предельных температурных границ 
сверхкритического цикла до настоящего времени практически 
не исследовался. Некоторые аспекты были рассмотрены в рабо-
те [123], однако детальный анализ авторы не проводили.  
В работе [113] предложена методика определения пре-
дельных температурных границ сверхкритического цикла. 
Если для докритических циклов выбор предельных темпе-
ратурных границ определяется, прежде всего, температурами 
источника и приемника теплоты, а также степенью удаленности 
температуры конденсации хладагента от критической темпера-
туры, то в сверхкритических циклах этот выбор зависит от мно-
жества дополнительных факторов.  
На рис. 2.24 представлен характер изменения параметров 
одноступенчатого цикла ХМ и ТНУ при изменении предельно 
максимальных и предельно минимальных значений давления 
нагнетания в цикле P2 и температуры хладагента перед дроссе-
лированием Т3.  
Согласно [123] построение сопоставляемых циклов осно-
вано на выборе фиксированных параметров в точке 1.  




Рис. 2.24. Трансформация одноступенчатых циклов ХМ и ТНУ при 
переходе через критическую точку в диаграмме энтальпия – давление 
для хладагента R744 
 
Анализ поведения изотерм в сверхкритической области 
показал, что увеличение P2, когда температура Т3 = const, при-
водит к повышению удельной теплопроизводительности в цик-
ле. Однако, это увеличение P2 целесообразно только до опреде-
ленного значения, соответствующего давлению в точке инвер-
сии, в которой, как известно, коэффициент адиабатного дроссе-
лирования равен нулю. В этой точке энтальпия газа сверхкрити-
ческих параметров при заданных P2 и Т3 минимальна, а, соответ-
ственно, удельная теплопроизводительность в цикле –
максимальна. С увеличением P2 при Т3 = const выше точки ин-
версии происходит увеличение энтальпии хладагента и сниже-
ние удельной теплопроизводительности. Кроме того, процесс 
дросселирования в цикле будет сопровождаться не охлаждени-
ем, а нагреванием, что недопустимо. Таким образом, уровень 
давления нагнетания в цикле, соответствующий параметрам 
хладагента в точке инверсии, является предельно допустимым 
уровнем, для которого процесс термотрансформации термоди-
намически эффективен. Например, при температурах на выходе 
из газоохладителя ТНУ T3 =  303, 307, 311 K предельное давле-
ние нагнетания в цикле P2max соответственно составляет 360, 
380, 440 бар, что, естественно, лежит далеко за пределами дав-
 81 
лений, допустимых по прочностным характеристикам суще-
ствующих компрессоров.  
Максимальную температуру хладагента на выходе из га-
зоохладителя при критическом давлении можно определить, 
анализируя поведение изотерм в области перегретого пара. Из 
рис. 2.24 видно, что когда P2 < Pкр и Т3 > Ткр, параметры цикла 
могут лежать в области перегретого пара (точки 2а и 2б). Это 
существенно снижает термодинамическую эффективность цик-
ла. Таким образом, предельно допустимой температурой хлада-
гента на выходе из газоохладителя (точка 3) при критическом 
давлении является температура 31 °С, т. е. критическая темпера-
тура R744.  
Если пренебречь потерями давления в регенеративном 
теплообменнике (РТ), то при сверхкритическом давлении пре-
дельно минимальная температура перед дросселированием T3min 
теоретически равна температуре хладагента в состоянии насы-
щенной жидкости T4s, а максимальная температура перегретого 












Рис. 2.25.  
Регенеративный сверхкри-





Следует отметить, что для фиксированных параметров в 
т. 1 и в т. 3 с повышением Р2 разность энтальпий ( min33 ii − ) будет 
уменьшаться, а соответственно будет снижаться и то количество 
теплоты, которое потенциально может быть использовано при 
регенерации. 
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2.3.3. Влияние нелинейной связи между параметрами 
сверхкритического цикла на эффективность ХМ и ТНУ 
 
В сверхкритических холодильных или теплонасосных си-
стемах имеет место существенно нелинейный характер связей 
между параметрами цикла. Как известно [7], нелинейности в 
теплотехнической системе вызваны внутренними связями меж-
ду элементами и структурой цикла. К примеру, увеличение од-
ного фактора при низких значениях другого вызывает увеличе-
ние эффективности установки, а при высоких, наоборот –
уменьшение. Выявление этих связей требует проведения много-
вариантных расчетов термодинамических циклов с привлечени-
ем методов теории планирования эксперимента. 
При анализе циклов необходимо установить, какое изме-
нение параметров перспективно для повышения эффективности 
установки и, главное, реализуемо в ней.  
В качестве иллюстрации нелинейности между параметра-
ми сверхкритического цикла на рис. 2.26 представлена поверх-
ность отклика для ε при изменении давления нагнетания в цикле 
P2 и Т3 (диапазон варьирования определяющих факторов приве-
ден в табл. 2.2). Из рисунка видно, что влияние увеличения P2 на 
ε в области низких значений Т3  несколько иное, чем при высо-












мость ε = f(Р2, Т3) 
 
В ряде случаев на параметры пара за компрессором влияет 
не только изоэнтропный КПД, но и показатель 
fкм = ( тпкмq /lкм)100%, представляющий собой отношение теплопо-
терь с поверхности корпуса компрессора 
тп
кмq  к работе сжатия 
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lкм. Выявлено, что перегрев в испарителе ∆Тпер при P2 = 100 ÷ 
140 бар в цикле фактически не оказывает влияния на ε  
(рис. 2.27). При значениях Р2 = 80 бар и ниже, т. е. близких к 
критическому давлению, увеличение перегрева в испарителе 














1 − P2 = 80 бар; 
2 − P2 = 100 бар;  
3 − P2 = 120 бар;  
4 − P2 = 140 бар 
 
 
Рис. 2.27. Зависимость 
ε = f (∆Тпер, P2) при 
 Т3 = 34 °C; Т0 = 0 °C;  
ηis = 0,75; fкм = 10 % 
 
 
Установлено также, что увеличение температуры испаре-
ния Т0 от -10 до 10 °С при P2 = 80 бар приводит к повышению ε 
с 1,2 до 2,43, а то же повышение Т0 при P2 = 140 бар увеличивает 
значение ε с 1,15 до 1,6. 
Изменение изоэнтропного КПД ηis при различных Т3  и 
фиксируемых Р2 = 90 бар, ∆Тпер = 5 К, Т0 = 0 ºС показало, что 
изменение ηis от 0,5 до 0,8 при высоких значениях Т3 = 45 °С не 
существенно сказывается на изменении холодильного коэффи-
циента ∆ε = 0,5. С понижением Т3 до 20 ÷ 25 °С влияние ηis ста-
новится значительным (∆ε = 1,5). 
В работах [111, 120] отмечается, что в сверхкритических 
циклах установка регенеративного теплообменника при опреде-
ленных режимах может привести к повышению ε. Для нахожде-
ния рационального диапазона применения РТ и выявления воз-
можного неоднозначного влияния эффективности РТ ηрт на ε 
проведена серия расчетов ε = f (Р2) при различном ηрт  
(рис. 2.28). Зависимость получена для трех факторов, которые 
варьировались в диапазонах: Р2 = 75 ÷ 155 бар; хрт = 0,7 ÷ 0,95; 
ηрт = 50 ÷ 95 %. Фиксированными являлись Т3 = 35°C; Т0 = 0 °C; 
ηis = 0,8; fкм = 10 %. 
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На рис. 2.28 хорошо видна нелинейность влияния величи-
ны ηрт на ε. Так в области низких значений Р2 увеличение ηрт 
приводит к повышению ε.  













мость ε = f (Р2, ηрт) 
 
 
В результате расчетов установлено, что массовое паросо-
держание на входе РТ в зависимости от диапазона изменения Р2 
и ηрт неоднозначно влияет на ε. Для РТ с низкой эффективно-
стью ηрт = 30 ÷ 50 %, а также при Т3 = 40 ºС, Т0= 0 ºС, Р2 = 78 бар 
увеличение xрт с 0,7 до 0,95 повышает ε на 40 %, а при Р2 = 
110 бар то же самое увеличение xрт приводит к повышению ε 
всего на 2 %. Для РТ с высокой эффективностью ηрт = 85 ÷ 95 % 
и Т3 = 40 ºС, Т0 = 0ºС, Р2 = 78 бар изменение xрт с 0,7 до 0,95 уве-
личивает ε на 8 %, а при Р2 = 110 бар вообще не сказывается на 
ε. При Т3 = 30 ºС изменение xрт с 0,8 до 0,95 в указанных выше 
условиях варьирования остальных параметров приводит к сни-
жению ε на 1%. Следует отметить, что для обеспечения сухого 
хода компрессора в диапазоне xрт = 0,7 ÷ 0,95 необходимо огра-
ничить минимально допустимое значение степени регенерации 
ηртmin = 60 %, а температуру на выходе из газоохладителя  Т3 не 
понижать ниже Т3
min
 = 35 °C. 
Большинство уравнений, представляющих собой зависи-
мость Р2
опт
 от параметров сверхкритического цикла Т3 и Т0 [101, 
114, 116, 119], в целом применимы для проектирования ХМ и 
ТНУ. В условиях же эксплуатации ХМ или ТНУ управлять ве-
личиной Т3 сложно, т.к. она зависит от температуры теплоноси-
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теля на входе в газоохладитель Тw1. Кроме того, для схем ХМ, 
содержащих РТ, важно влияние на Р2
опт
 величин xрт и ηрт.  
Связь между Тw1 и Т3 можно установить, пользуясь соот-
ношением [115] 
( ) 7126,7028866,00015269,0 12113 +⋅−⋅−=− www ТТТТ . (2.24) 
Влияние факторов Тw1, xрт и ηрт на величину оптимального 
давления нагнетания в цикле можно представить регрессионной 
зависимостью, полученной на основе многофакторного числен-




















В данной зависимости единица измерения Р2
опт
 – бар. За-
висимость (2.25) справедлива для следующего диапазона изме-
нения факторов:; xрт = 0,7 ÷ 1,0; Тw1 = 30 ÷ 50 °С; ηрт= 0 ÷ 1,0. 
Величина ηрт в (2.25) подставляется в долях. Температура испа-
рения принималась фиксированной Т0 = 1 °С, поскольку в диа-
пазоне Т0= -10 ÷ 10 °С ее влиянием на Р2опт можно пренебречь. 
При получении зависимости (2.25) использовалось уравнение 
для изоэнтропного КПД компрессора [115, 124].  
Влияние факторов и их сочетаний на Р2
опт
 приведено в 
табл. 2.5. Их анализ показывает, что наибольшее влияние оказы-
вает изменение Тw1, а наибольший эффект взаимодействия дает 
комбинация факторов Тw1 и ηрт. Степень влияния сочетаний 
факторов Тw1 и ηрт, а также Тw1 и хрт имеет отрицательный знак. 
Это значит, что для увеличения Р2
опт
 эти факторы должны одно-
временно изменяться в разных направлениях, к примеру, Тw1 – 
увеличиваться, а хрт – уменьшаться. 
 
Таблица 2.5.– Влияние факторов и их сочетаний  
на Р2опт в схеме ХМ с РТ 
 






Тw1 45,6875 Тw1; xрт -5,5625 
xрт -9,4375 Тw1; ηрт -11,3125 
ηрт -17,4375 xрт; ηрт 9,5625 
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На рис. 2.29 приведена поверхность отклика Р2опт на изме-
нение Тw1 и xрт. Видно, что влияние xрт на Р2
опт
 в области высо-
ких значений Тw1 существенно. 
На рис. 2.30 представлены две зависимости Р2опт для цикла 
с РТ. Одна зависимость получена при задании в качестве варьи-
руемого параметра для газоохладителя температуры Т3, а другая 
− температуры Тw1, когда ηрт = 0,3; xрт = 1. Видно, что с увеличе-
нием температуры отвода тепла в газоохладителе Тго разность 
между двумя значениями Р2
опт
, вычисленными с учетом влияния 
Тw1 и без учета такового, уменьшается. Это связано с тем, что по 
мере увеличения Тw1 от 30 °С до 50 °С разность (Т3 -Тw1) в газо-









































1 – задается Тw1;  
2 – задается Т3 
Зная P2опт в сверхкритическом цикле с R744 представляет-
ся возможным повысить коэффициент преобразования ТНУ на 
17 ÷ 25 % при нагреве теплоносителя от 20 до 65°С по сравне-
нию с ТНУ, работающих по докритическому циклу на хладаген-
тах R142b и R134a. Установлено, что с увеличением нагрева 
теплоносителя в ТНУ более явственно проявляется преимуще-
ство ТНУ с R744. 
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2.3.4. Термодинамическое тестирование  
сверхкритических циклов ХМ и ТНУ 
 
Термодинамический анализ циклов целесообразно прово-
дить с использованием цикла-образца. Как известно [73, 98], 
цикл-образец должен воспроизводить термодинамический ха-
рактер процессов внешней среды, совершая их в обратном 
направлении без роста энтропии в системе. Установление цик-
ла-образца сводится к нахождению цикла с минимальной рабо-
той. При этом результаты анализа целиком зависят от правиль-
ного выбора цикла образца.  
Вопрос выбора цикла-образца для сверхкритических цик-
лов, на наш взгляд, является дискуссионным. Следует отметить, 
что использование универсальных циклов-образцов Карно и 
Лоренца, в данном случае может привести к неоднозначности 
результатов расчета эффективности ХМ или ТНУ. 
Обратный обратимый цикл Карно не является единствен-
но возможным циклом для ТНУ и ХМ. Он применим при изо-
термическом характере процессов подвода и отвода теплоты в 
цикле. Если же процессы в источнике и приемнике тепла опре-
деляются политропами с постоянными показателями, обрати-
мым является цикл Лоренца [73]. Наличие в сверхкритическом 
цикле участка с неизотермическим отводом тепла позволяет ис-
пользовать в качестве цикла-образца цикл Лоренца, однако не 
стандартный его вид, а модификацию. Такой модифицирован-
ный цикл Лоренца - Карно включает следующие процессы: изо-
барный изотермический подвод тепла; изоэнтропное сжатие; 
изобарный неизотермический отвод тепла; изоэнтропное рас-
ширение. Отметим, что модифицированный цикл может быть 
использован в качестве образца только в том случае, если в про-
цессе соблюдается условие термического равновесия между 
охлаждаемым рабочим веществом в газоохладителе и теплоно-
сителем, т. е. температура рабочего вещества должна изменять-
ся так же, как изменяется в процессе нагрева температура теп-
лоносителя (это условие для сверхкритического цикла, без-
условно, соблюдается).  
Коэффициент преобразования ТН для эталонного цикла 
Лоренца - Карно можно представить в виде 
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где Тw1 и Тw2 – температура теплоносителя на входе и выходе из 
газоохладителя; Тs – температура низкопотенциального источ-
ника. 
Степень термодинамического совершенства сверхкрити-








= ,  (2.27) 
где µд – коэффициент преобразования действительного цикла 
ТНУ. 
Степень термодинамического совершенства для сверхкри-
тической ХМ без учета внешней необратимости в цикле 
КарноЛоренц−ε
ε




















=  – среднетермодинамиче-
ская температура в газоохладителе. 
Выражения (2.27) и (2.28) позволяют только интегрально 
оценить термодинамическое совершенство сверхкритической 
системы. Вместе с тем, для того чтобы определить потери от 
необратимости процессов в каждом элементе, используя энтро-
пийно-цикловый метод анализа [73, 125], необходимо вписать 
цикл-образец в действительный цикл ХМ. В этом состоит опре-
деленная сложность, требующая пояснения. Как известно [73], 
главным условием при построении цикла-образца является ра-
венство холодопроизводительности в действительном и эталон-
ном циклах. При этом вписанный цикл-образец строится при 
средних температурах охлаждающего теплоносителя и источни-
ка теплоты и не должен выходить за контуры действительного 
цикла. Если вписать в действительный цикл ХМ цикл-образец 
Лоренц - Карно, то средняя температура в процессе отвода тепла 
в цикле-образце может быть равна или превышать среднетермо-
динамическую температуру хладагента в газоохладителе для 
действительного цикла, что, разумеется, невозможно. Поэтому 
при анализе потерь от необратимости следует использовать в 
качестве вписанного цикла-образца цикл Карно, однако постро-
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енный при начальной температуре охлаждающего теплоносите-
ля в газоохладителе и конечной температуре источника тепла в 
испарителе. Такое допущение возможно, поскольку основным 
параметром, определяющим уровень отвода тепла в сверхкри-
тическом цикле, является температура хладагента на выходе из 
газоохладителя, которая непосредственно зависит от температу-
ры теплоносителя на входе в ГО [116]. 
Ниже предлагается методика энтропийно-циклового ана-
лиза процессов в сверхкритическом цикле. 
По имеющемуся действительному сверхкритическому 
циклу 1-2-3-4 (рис. 2.31) проведем построение цикла-образца в 
температурных границах Тw1 и Тs2.  
 
 
Рис. 2.31. Действительный сверхкритический цикл и цикл-образец  
в T - s –диаграмме  
 
Цикл-образец (a-b-c-d) внутренне и внешне обратим. Для 
обеспечения равенства холодопроизводительности действитель-
ного и эталонного циклов проведем следующие перепостроения. 
Точка d должна находиться на пересечении линии (3 - 4), соот-
ветствующей изоэнтальпийному процессу дросселирования, и 
изотермы Тs2. Таким образом, выполняется условие равенства 
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энтальпий i3 = i4 и i4 = id. Основанием цикла-образца является 
отрезок (a-d). При построении цикла-образца следует мысленно 
удалить кривую насыщения. Точка а эталонного цикла распола-
гается на пересечении линии i1 = const и изотермы Тs2. Положе-
ние точки b находится на пересечении изотермы Тw1 с процессом 
изоэнтропного сжатия (a-b) в эталонном цикле. Положение точ-
ки с цикла-образца определяется пересечением изотермы Тw1 с 
линией (c-d), характеризующей процесс изоэнтропного расши-
рения. Таким образом, удельная холодопроизводительность 
действительного цикла i1 – i4 = пл (f-1-4-w) равна удельной хо-
лодопроизводительности эталонного цикла ia – id = пл(j-a-d-z). 
Эксергетические потери в компрессоре вследствие необ-
ратимости процесса сжатия определяются по формуле 
 ( )12oскм, ssTeD −=  = пл(f-k-h-g-f).             (2.29) 
 
В точке 3 цикла (см. рис. 2.30) хладагент обладает запасом 
потенциальной энергии, которая эквивалентна по площади фи-
гуре (3-e-4-d-c-m-3). Известно, что при дросселировании потен-
циальная энергия переходит в кинетическую энергию струи по-
тока хладагента, которая в результате торможения за дросселем 
переходит в теплоту трения и подводится к самому рабочему 
телу. Необратимые потери в процессе этого перехода равны  
( )34oсдр, ssTeD −= = пл (3-e-4-d-c-m-3).  (2.30) 
Эксергетические потери в испарителе: 










TTT −= . 
Потери от необратимости в газоохладителе равны [116]: 






















TiieD  = 






TTT −= , R – универсальная газовая постоянная;  
∆Pго – потери давления по тракту газоохладителя. 
Часть эксергетических потерь в газоохладителе связана с 
необратимостью процесса сжатия в компрессоре. Эти потери, 
 91 
обусловленные взаимовлиянием параметров газоохладителя и 
компрессора, определяются выражением  















Эксергетический КПД при комплексном использовании 








= ,   (2.34) 
где ( )( )[ ]го,32oсгого DessTqe −−−=  – удельная эксергия, отведенная 












qe  – эксергия, отведенная в испари-
теле; qисп и qго – удельная холодопроизводительность и тепло-
производительность соответственно. 
Эксергетический коэффициент преобразования энергии 
[127] определяется, как 
 








= . (2.35) 
 
На рис. 2.32 – 2.34 показан характер распределения эксер-
гетических потерь в элементах ТНУ eD,k, а также величин ηстс, 
ηпр.эн
экс
 и ηэкс при варьировании Р2. Зависимости получены при 
следующих исходных данных: Т0 = - 4 °C; ∆Тпер = 5 К; ηis= 0,5;  
Т3 = 36 °С, Тос = 272 К, Тs1 = 8 °C; Тs2 = 1 °C, температура тепло-
носителя на входе и на выходе из газоохладителя Тw1 = 24 °C и 
Тw2= 64 °C соответственно. 
По результатам термодинамического анализа и оптимиза-
ции параметров сверхкритического цикла установлено, что оп-
тимальному значению давления нагнетания в цикле P2опт не со-
ответствует минимальное значение эксергетических потерь ни в 
одном из элементов ХМ или ТНУ. Минимальные значения по-
терь эксергии в элементах имеют место при значениях P2, суще-
ственно отличных от P2опт. В сложных технических системах 
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Рис. 2.34.  Влия-
ние на эксергети-
ческий КПД ТНУ 
давления нагнета-
ния: 
1– Т3 = 34 ºC;  
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На рис. 2.35 представлено изменение суммарных эксерге-
тических потерь системе ΣеD,k от изменения Р2. Следует отме-
тить, что максимум ηэкс не совпадает с минимумом ΣеD,k, это 
объясняется тем, что ηэкс включает в себя эксергию привода си-
















Рис. 2.35. Изменение суммарных потерь эксергии в ТНУ при измене-
нии давления нагнетания в сверхкритическом цикле при  Т3 = 36 ºC 
 
 
Для количественной оценки влияния интегративных 















I kDk ,  (2.36) 
 
где P2(еD.kmin) – давление нагнетания, которому соответствуют 
минимальные эксергетические потери в рассматриваемом эле-
менте. 
Величина ∆Ik характеризует отклонение минимальных по-
терь эксергии в элементе от минимальных суммарных эксерге-
тических потерь в системе.  
Результаты расчетов показали, что чем больше значения 
∆Ik, тем сильнее проявляются интегративные свойства системы. 
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Поэтому проводить минимизацию эксергетических потерь в от-
дельно взятом элементе нерационально, поскольку это не при-
ведет к минимизации суммарных потерь в установке. Анализ 
величин ∆Ik позволил вскрыть причины существования P2опт в 
цикле. Увеличение эксергетического КПД в диапазоне измене-
ния P2 от 76 до 90 бар большей частью связано с резким умень-
шением потерь в результате дросселирования в этом диапазоне 
давлений. Отнесенные к затраченной работе в цикле эксергети-
ческие потери δдрос при дросселировании снижаются с 25 до 
15 %. При этом эксергетический КПД возрастает с 29  до 37 %. 
Установленная нелинейность влияния определяющих па-
раметров сверхкритического цикла на его эффективность явля-
ется важным аспектом как при проектировании новых ХМ и 
ТНУ, так и при модернизации существующих. Изменение ряда 
параметров в сочетании с другими параметрами может привести 
как к увеличению, так и снижению эффективности цикла. Это 
приобретает особое значение при модернизации установок, ко-
гда в связи с указанной нелинейностью возникает неоднознач-
ность принимаемых решений о первостепенности замены того 
или иного блока ХМ и ТНУ.  
Таким образом, можно заключить, что впервые создан ме-
тод системного анализа циклов, позволяющий решить задачу 
направленного поиска наиболее рациональных технологических 








ТЕРМОГИДРАВЛИЧЕСКАЯ НЕОБРАТИМОСТЬ  
В ТЕХНОЛОГИЧЕСКИХ СХЕМАХ ХОЛОДИЛЬНЫХ  
МАШИН И ТЕПЛОНАСОСНЫХ УСТАНОВОК 
При проектировании современных систем комплексного 
тепло- и хладоснабжения на базе ТНУ необходим учет влияния 
неизобарности процессов в гидравлическом контуре циркуля-
ции хладагента на энергетическую эффективность ТНУ. В 
первую очередь это связано с наметившейся тенденцией к уве-
личению общей протяженности магистральных трубопроводов 
хладагента при сооружении различных многозональных систем 
кондиционирования воздуха, а также с применением различных 
турбулизаторов потока рабочего вещества в теплообменных ап-
паратах [95, 107]. 
Несмотря на достаточно продолжительную предысторию 
научно-технических исследований и практического опыта экс-
плуатации ХМ и ТНУ, влияние гидродинамики процессов в ос-
новных блоках контура и его соединительных элементах на эф-
фективность цикла в имеющихся научных публикациях не по-
лучило достаточного отражения. К примеру, в [128] приведены 
экспериментальные работы, проведенные в достаточно узком 
диапазоне изменения режимных и конструктивных параметров 
установок и рабочих тел. В [95, 107, 108] предложены методики 
проектирования соединительных трубопроводов ХМ.  
Вместе с тем, для изучения феномена влияния неизобар-
ного испарения и конденсации на эффективность ХМ и ТНУ 
необходим совершенно иной подход – комплексный, основан-
ный на совместном использовании методов прикладной термо-
динамики и методов системного анализа. 
В зависимости от назначения, температурных границ цик-
ла и структурной сложности технологической схемы оборудо-
вание ХМ и ТНУ характеризуется различными внутренними 
связями и взаимодействием с окружающей средой. Разным тех-
нологическим схемам ХМ и ТНУ присущи «свои» особенности, 
связанные с влиянием на их эффективность потерь от необрати-
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мости [85]. Нами впервые предпринята попытка выявить си-
стемные закономерности влияния гидравлических сопротивле-
ний на эффективность холодильных машин и тепловых насосов 
в зависимости от уровня структурной сложности технологиче-
ской схемы [129 – 131]. Кроме того, в расчет действительного 
цикла вводится среднестатистическая величина приращения эн-
тропии, полученная путем обработки характеристик реальных 
ХМ и ТНУ. Это позволило в первом приближении оценить ре-
альные затраты мощности привода компрессора, необходимые 




3.1. Влияние неизобарности процессов в гидравли- 
ческом контуре хладагента на эффективность ХМ и ТНУ 
 
3.1.1. Методика построения цикла ХМ и ТНУ, деформи-
рованного термогидравлической необратимостью 
 
В известной нам литературе отсутствуют рекомендации, 
позволяющие учесть влияние термогидравлической необрати-
мости процессов при параметризации циклов ХМ и ТНУ. При-
менительно к конструкторскому расчету в работе [104] была 
предложена энтропийная методика учета неизобарности в про-
цессах конденсации и испарения, использование которой при 
поверочном расчете может привести к несколько некорректным 
выводам относительно степени влияния неизобарности процесса 
конденсации на эффективность ХМ или ТНУ. Так, к примеру, 
можно сделать неправильный вывод о том, что увеличение по-
терь давления в процессе конденсации является положительным 
фактором для повышения эффективности установки. Действи-
тельно, построение неизобарного цикла в T-S диаграмме пока-
зывает, что гидравлические потери в конденсаторе увеличивают 
теплопроизводительность установки, поскольку средняя в про-
цессе температура конденсации становится ниже, возрастает 
разность энтальпий, при этом мощность привода компрессора 
снижается, таким образом, увеличивается коэффициент преоб-
разования. Это происходит потому, что фиксированным при по-
строении неизобарного цикла считается состояние хладагента в 
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начале процесса конденсации, т.е. на правой пограничной кри-
вой, что допустимо исключительно для случая конструктор-
ского расчета ХМ или ТНУ. 
Для диагностики ХМ и ТНУ, в основе которой лежит по-
верочный расчет, необходима разработка методики построения 
цикла, которая учитывала бы влияние изменения параметров 
одного процесса цикла (к примеру, потерь давления) на пара-
метры других процессов цикла. 
Упомянутая выше энтропийная методика учета неизобар-
ности в работе [130] получила свое дальнейшее развитие в виде 
методики построения цикла ТНУ и ХМ, деформированного тер-
могидравлической необратимостью.  
Если в первом приближении при формировании действи-
тельного цикла пренебречь гидравлическими сопротивлениями 
на трактах конденсации и испарения, а также сопротивлениями 
в узлах соединения всех основных блоков, то, как известно, в 
P − i диаграмме цикл ТНУ будет иметь вид, показанный на 
рис. 3.1 и 3.2 пунктиром. Этот цикл является базовым для по-
строения на следующем этапе деформированного цикла. 
Первый этап (рис. 3.1) предусматривает внесение в уже 
сформированный базовый цикл уточнений, обусловленных не-
изобарностью процессов в гидравлическом контуре циркуляции 
хладагента и наличием неизоэнтропного характера процесса 
сжатия в компрессоре. При этом фиксированными считаются т. 
3 и т. 7. 
Диссипация энергии вследствие трения на внутренних по-
верхностях элементов ТНУ приводит к термодинамической 
неравновесности состояния хладагента, а, следовательно, и к 
необратимому характеру процессов испарения и конденсации. 
Процессы 3 − 4′ и 6′ − 7 можно условно изображать прямыми 
линиями в силу линейного характера падения давления, обу-
словленного законом Дарси.  
На рис. 3.1: ∆Рк − падение давления в конденсаторе; 
∆Ри − падение давления в испарителе; ∆Рвс − потери давления в 
линии всасывания; ∆Рн − потери давления в линии нагнетания; 
∆Рж − потери давления в жидкостной линии; ∆Тпер −  величина 
перегрева; ∆Тпо − величина переохлаждения; Тсрк, Тсри − средне-




Рис. 3.1. Первый этап построения деформированного цикла ТНУ 
 
Второй этап (рис. 3.2) построения деформированного цик-
ла заключается в процедуре перепостроения т. 3 и т. 7, которая 
учитывает увеличение температуры начала конденсации на ве-
личину, эквивалентную изменению среднетермодинамической 
температуры, вызванному неизобарностью процесса конденса-
ции, и уменьшение температуры в конце процесса испарения на 
величину, эквивалентную изменению среднетермодинамиче-





Рис. 3.2. Второй этап построения деформированного цикла ТНУ 
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Поясним это на примере. По результатам расчета цикла 
после первого этапа построения можно заключить, что гидрав-
лические сопротивления в испарителе не оказывают никакого 
влияния на изменение работы сжатия в компрессоре. Это проис-
ходит ввиду того, что на первом этапе построения цикла т. 7 
считается фиксированной, и от нее должна откладываться вели-
чина ∆Ри, чтобы получить т 6′. Между тем, из рис. 3.1 видно, что 
средняя температура в процессе 6′ − 7 поднялась по сравнению с 
базовым циклом на некоторую величину ∆Ти′. Таким образом, 
температура низкопотенциального источника теплоты уже не 
будет соответствовать тому заданному значению минимального 
температурного напора в испарителе, которое принято при про-
ектировании. Поэтому на втором этапе построения деформиро-
ванного цикла температуру в т. 7 необходимо уменьшить на ве-
личину ∆Ти′ = Т6 − Тсри. Аналогично следует поступить при по-
строении процесса неизобарной конденсации, т. е. температура 
в т. 3 должна быть увеличена на величину ∆Тк′ = Т4 − Тсрк. 
Среднетермодинамические (диссипативные) температуры 
хладагента в неизобарных процессах испарения и конденсации 
















,   (3.1) 
где Тj – среднелогарифмическая температура в выделенной зоне 
теплообменника. 
На рис. 3.3 – 3.4 представлены результаты расчета коэф-
фициента преобразования ТНУ µ по предложенной методике в 
зависимости от потерь давления в испарителе ∆Pи и конденсато-
ре ∆Pк для хладагентов R134a, R152a при различных температу-
рах испарения Т0 и конденсации хладагента Тк. Величины ∆Pи и 
∆Pк задавались с учетом реального уровня падения давлении в 
конденсаторе и испарителе, имеющих место при эксплуатации 
ХМ и ТНУ [95, 107, 108]. 
Из рисунков видно, что более сильное влияние на величи-
ну µ оказывают потери давления в испарителе ∆Pи. Причем, чем 
меньшим значением теплоты парообразования и большей моле-
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кулярной массой обладает хладагент (например, R134a), тем бо-
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Рис. 3.3. Влияние на µ потерь давления в испарителе ∆Ρи при 
различных Т0 и фиксированных ∆Ρк = 20 кПа, Тк = 55 °С (а)  
и конденсаторе ∆Ρк  при различных Тк и фиксированных ∆Ρи =20 кПа, 
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Рис. 3.4.  Влияние на µ потерь давления в испарителе ∆Ρи при 
различных Т0 и фиксированных  ∆Ρк = 20 кПа, Тк = 55 °С (а)  
и конденсаторе ∆Ρк  при различных Тк и фиксированных ∆Ρи = 20 кПа, 
Т0 = 0 °С (б) для хладагента R152a 
 101 
3.1.2. Учет реальной величины внутренней диссипации 
энергии при параметризации циклов ХМ и ТНУ. Анализ 
показателей совершенства современных ХМ и ТНУ 
 
Процедура многоэтапного построения действительного 
цикла позволяет при расчете параметров ХМ и ТНУ учесть ре-
альную величину внутренней диссипации энергии, которая, как 
известно, может существенно отличаться от теоретической.  
В реальных ХМ и ТНУ при изменении холодопроизво-
дительности Q0 остается постоянной величина внутренней 
диссипации энергии ∆Sвн ≈ const. Конечно же, величина ∆Sвн, 
строго говоря, не является постоянной для всего диапазона 
холодопроизводительностей и температур хладоносителя. Од-
нако данные испытаний [132] парокомпрессорных чиллеров 
подтверждают наличие ∆Sвн ≈ const для достаточно широкого 
диапазона реальных режимов их эксплуатации. Таким обра-
зом, для прогнозирования энергетической эффективности чил-
леров следует определить значение ∆Sвн для других типораз-
меров чиллеров. Тот факт, что внутренняя диссипация может 
оставаться постоянной в достаточно широком диапазоне холо-
допроизводительностей, на первый взгляд, может показаться 
несколько необычным. Однако этому есть разумное объясне-
ние. Известно, что величина внутренней диссипации энергии 
включает в себя приращение энтропии в единице массы хлада-
гента и приращение энтропии при изменении массового рас-
хода хладагента.  
Когда скорость потока хладагента уменьшается, напри-
мер, при дросселировании во всасывающем патрубке поршне-
вого компрессора, приращение энтропии в единице массы уве-
личивается. Однако в то же время массовый расход хладагента 
уменьшается вследствие наличия гидравлических сопротивле-
ний клапанов, трубопроводов, что приводит к уменьшению 
∆Sвн. Таким образом, в реальных ХМ и ТНУ суммарное при-
ращение энтропии ∆Sвн в результате необратимости термоди-
намических процессов в цикле при изменении Q0 остается по-
чти постоянным. Правда, это действительно не для всех типов 
чиллеров. Наиболее заметно отклонение от условия  
∆Sвн ≈ const для моделей парокомпрессорных чиллеров, содер-
жащих винтовые компрессоры [88]. 
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Теоретический учет указанного явления сложен и требует 
привлечения методов неравновесной термодинамики для анали-
за цикла. Поэтому интересен энтропийно - статистический под-
ход, предложенный в работах [87, 88, 133]. 
При параметризации цикла в расчет вводится среднестати-
стическая величина внутренней диссипации энергии ∆Sвн, полу-
ченная в результате обработки эксплуатационных характери-
стик существующих ХМ и ТНУ. Благодаря этому, представляет-
ся возможным еще на этапе проектирования спрогнозировать (в 
первом приближении) действительные затраты энергии на ком-
пенсацию производства энтропии вследствие трения. Подход 
позволяет в зависимости от тепловой мощности выделить гра-
ницы зоны с доминирующим влиянием на эффективность ХМ и 
ТНУ термогидравлической необратимости. 
Уравнение для определения мощности привода компрес-
сора в энтропийной форме можно получить путем записи урав-





































S , (3.3) 
где тпкдQ  – потери тепловой мощности конденсатора; тп0Q  – теп-
лопритоки к испарителю; тпкмQ  – теплопотери с поверхности 
корпуса компрессора; ∆Sвн – величина внутренней диссипации 
энергии, обусловленная процессами сжатия, дросселирования и 
гидравлическими сопротивлениями. 










TQQN ∆+∆+⋅+−= , (3.4) 
где ∆Sтп – приращение энтропии в результате теплопотерь с по-





















QSтп . (3.5) 
Для нахождения ∆Sвн используется полуэмпирическая 
термодинамическая модель анализа реальных характеристик 










































где Тs1 – температура хладоносителя на входе в испаритель;  
Тw1 – температура теплоносителя на входе в конденсатор;  
Qтпэкв– величина эквивалентных теплопотерь с поверхности эле-
ментов ХМ; Rсум – суммарное термическое сопротивление испа-
рителя и конденсатора. 














+= ,   (3.7) 
где Q0тп – потери холодопроизводительности. 
Суммарное термическое сопротивление Rсум характеризует 
потери от необратимости вследствие конечной разности темпе-








R += ,  (3.8) 
где кдисп η,η  – теплотехническая эффективность испарителя и 
конденсатора соответственно. 
Искомые величины ∆Sвн, Qтпэкв, Rсум являются регрессион-
ными коэффициентами mk в уравнении 332211 xmxmxmY ++= , в 









































Таким образом, используя экспериментальные данные или 
же данные каталогов производителей ХМ и ТНУ, можно полу-
чить реальные значения потерь от необратимости и определить 
максимальный холодильный коэффициент с учетом ограниче-
ния на тепловую мощность установки по следующей зависимо-
сти 
















Полуэмпирическая термодинамическая модель анализа ре-
альных характеристик чиллеров может быть использована как 
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для анализа конкретной модели, так и для укрупненного анализа 
всего номенклатурного ряда выпускаемого оборудования. При 
массовом производстве малого числа типов установок зачастую 
их приходится эксплуатировать не в оптимальных для них усло-
виях. Укрупненный анализ проводится с целью выявления среди 
представленного различными производителями оборудования 
термодинамически наиболее эффективных моделей, определе-
ния их технического уровня и тенденций развития. Так, напри-
мер, для одного и того же диапазона холодопроизводительно-
стей выпуск одновременно моделей с различным типом ком-
прессоров и теплообменников нерационален, поскольку реаль-
ные условия эксплуатации оборудования накладывают суще-
ственные ограничения на его эффективность. Известно, что вин-
товые компрессоры эффективны при больших мощностях, а 
поршневые, наоборот, − при малых. Таким образом актуальной 
задачей является определение зоны максимальной эффективно-
сти того или иного типа оборудования. 
Нами был проведен укрупненный анализ реверсивных 
жидкостных чиллеров с воздушным охлаждением, работающих 
на хладагенте R407C, в широком диапазоне изменения холодо-
производительности Q0 от 5 до 450 кВт. Анализировались чил-
леры двух известных производителей: фирмы “Clivet” и компа-
нии “HIdROS”. На рис. 3.5 показан характер изменения величи-
ны 1/ε от 1/Q0 (при оценке энергетических характеристик удоб-
нее пользоваться величиной 1/ε, показывающей расход энергии 




























Рис. 3.5. Зависимости 1/ε от 1/Q0  для чиллеров в диапазоне Q0  
от 5 до 450 кВт 
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Для чиллеров фирмы “Clivet” получены следующие значе-
ния ∆Sвн = 0,008894 кВт/К и Rсум = 0,231227864 К/кВт. Для ана-
логичных чиллеров “HIdROS” величина ∆Sвн = 0,007489 кВт/К и 
Rсум = 0,451785621 К/кВт. Видно, что у чиллеров “Clivet” вели-
чина ∆Sвн  выше, чем у чиллеров “HIdROS”, что говорит о боль-
шем влиянии на эффективность внутренней необратимости в 
цикле. Между тем, у чиллеров “HIdROS” наблюдается большее 
значение Rсум, что свидетельствует о значительном влиянии на 
эффективность установки внешней необратимости, обусловлен-
ной конечной разностью температур в испарителе и конденса-
торе, которое усиливается в моделях с большей холодопроизво-
дительностью. Масштабный фактор, а именно металлоемкость и 
размеры установки, в значительной мере сказывается на вели-
чине Qтпэкв. Поэтому для всего диапазона моделей чиллеров не-
возможно корректно оценить степень влияния Qтпэкв на 1/ε.  
Для более детального анализа совершенства чиллеров 
необходимо принимать во внимание диапазон холодопроизво-
дительности, при котором имеют место различные проявления 
потерь необратимости.  
Значения ∆Sвн, Qтпэкв и Rсум, полученные по регрессионной 
модели, для машин различных производителей и различных 
диапазонов представлены в табл. 3.1. 
 
Таблица 3.1. Реальные значения уровней необра-












5 - 20 
HIdROS 2,4657 1,691 0,002924 
Clivet 2,5900 2,507 0,003424 
Wesper 2,0693 2,403 0,003183 
20 - 60 
HIdROS 0,7185 13,922 0,010538 
Clivet 0,6500 10,296 0,01754 
Trane 0,7475 16,312 0,013392 
60 - 150 
HIdROS 0,2386 25,521 0,033963 
Clivet 0,3441 24,675 0,037374 
Trane 0,26595 37,270 0,04070 
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На рис. 3.6 и 3.7 приведены результаты обработки данных 
для жидкостных чиллеров с воздушным охлаждением конденса-
тора, работающих в реверсивном режиме, по каталогам пред-
ставленных в табл. 3.1. производителей холодильного и тепло-
насосного оборудования.  
Установлено, что для чиллеров малой мощности более 
сильное влияние на эффективность оказывает ∆Sвн, поэтому для 
них особенно важно снижение гидравлических сопротивлений 
по тракту движения хладагента. Для чиллеров большой мощно-
сти сильнее влияние Rсум и слабее влияние Qтпэкв. При этом с ро-
стом Тs1 значения ∆Sвн, Qтпэкв увеличиваются, а Rсум снижается. С 
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Рис. 3.6. Зависимость 1/ε от 1/Q0 для чиллеров в диапазоне Q0  
от 20 до 60 кВт (а) и от 60 до 150 кВт (б): 
1– Clivet; 2– HIdROS; 3 – Trane 
 
 
Рис. 3.7. Зависимость 1/ε от 1/Q0  для   
чиллеров в диапазоне Q0 от 5 до 20 кВт: 












Современные чиллеры и тепловые насосы являются ревер-
сивными машинами. Если первые спроектированы как водо-
охлаждающие машины и функция теплового насоса в них явля-
ется дополнительной (не базовой) нагрузкой, то вторые – наобо-
рот. Здесь теплообменное и компрессорное оборудование спро-
ектировано для обеспечения базового теплонасосного режима 
работы, а функция охлаждения является второстепенной. В свя-
зи с этим эксплуатация чиллера в режиме теплового насоса бу-
дет приводить к увеличению внутренней диссипации энергии, 
поскольку высокотемпературный режим не всегда «под силу» 
холодильному компрессору. Для проверки этого в принципе из-
вестного из практики факта, однако уже на основе энтропийно-
статистического подхода, нами проведено сравнение реверсив-
ных жидкостных чиллеров воздушного охлаждения теплопроиз-
водительностью 5,0 – 40,0 кВт марок LSA и LSK и высокоэффек-
тивных жидкостных тепловых насосов с воздушным охлажде-
нием марки LZТ теплопроизводительностью 5,5 - 43,4 кВт ком-
пании “HIdROS”. Рассматривались два режима нагрева тепло-
вых насосов: температура воздуха на входе в испаритель 
Тs = 7 °C, температура воды на входе и выходе из конденсатора 
Тw = 30/35 °C и 45/50 °C. 
Для реверсивных жидкостных чиллеров, работающих в 
режиме нагрева воды (Тs = 8,3 ºC, Тw = 40/45 ºC), ∆Sвн = 
0,004324 кВт/К и Rсум = 2,57790768 К/кВт больше, чем для уста-
новок, изначально спроектированных как тепловой насос (∆Sвн = 
0,001205 кВт/К и Rсум = 1,940093242 К/кВт). Из рис. 3.8 видно, 
что расход энергии на единицу полученной холодопроизводи-
тельности для теплового насоса меньше, за исключением обла-





Рис. 3.8. Изменение 1/ε в 
зависимости от 1/Q0 для чил-
леров и ТН в диапазоне Q0  от 
3 до 30 кВт 
 
1– чиллеры;  













Одно из наиболее важных достоинств энтропийно-
статистического подхода заключается в возможности анализа 
режимов работы чиллера с недогрузкой. 
На практике условия, соответствующие максимальной 
нагрузке чиллера, составляют только небольшой процент от 
общего времени его работы. Таким образом, работа с частичной 
нагрузкой является тем реальным режимом, в котором должен 
работать компрессорно-конденсаторный блок. Испытания чил-
леров Clivet [132] показали, что около 90 % общего времени ра-
боты система эксплуатируется в режиме с недогрузкой, т.е. при 
холодопроизводительности, составляющей менее 60 % от рас-
четной. Эффективность установки в условиях частичной 
нагрузки является важным параметром, характеризующим со-
вершенство ее конструкции. 
У большинства современных чиллеров при работе в режи-
ме с недогрузкой потребление энергии превышает теоретиче-
ские расчетные значения. Теоретически изменение потребляе-
мой мощности должно быть пропорционально изменению холо-
допроизводительности. В реальных условиях при работе в ре-
жиме с недогрузкой и низким расходом хладагента изменение 
мощности привода происходит непропорционально изменению 
холодопроизводительности установки. Как было отмечено вы-
ше, это связано с увеличением величины внутренней диссипа-
ции энергии вследствие трения, а также влиянием теплопотерь с 
поверхности оборудования. 
По данным таблицы 3.1 с использованием формулы (3.9) 
для чиллера “Trane” холодопроизводительностью Q0 = 50,1 кВт 
с воздушным охлаждением конденсатора получено изменение 
величины 1/ε при работе в режиме с частичной нагрузкой 
част.нар.
0
Q  и определено потребление электроэнергии на привод 
компрессора ε= част.нар.част.нар. 0QN . Рассматривалась работа чиллера 
при температуре воздуха, охлаждающего конденсатор, 
Тw1=35 °C и различных температурах воды на входе в испари-
тель: Тs1= 10 ºC, Тs1= 12 ºC и Тs1= 14 ºC. 
На рис. 3.9 представлен график потребления электроэнер-
гии на привод компрессора в процентах ( ) %100⋅= NNN част.нар.  
при различном проценте холодильной нагрузки чиллера ( ) %10000 ⋅= QQQ част.нар.0 . 
 109 
Самое большое отклонение приводной мощности в режи-
ме с недогрузкой от теоретической характеристики наблюдается 
при температуре на входе в испаритель Тs1 = 10 ºC. Наименьшее 
отклонение имеет место при температурном режиме с Тs1 = 
12 ºC, являющимся рабочим для данной модели. Однако следует 
отметить, что отклонения от теоретической характеристики по-
требляемой мощности будут увеличиваться даже в случае по-
вышения температуры воды до Тs1 = 14 ºC по сравнению с рабо-




Рис. 3.9. Зависимость N  от 
0Q  для чиллеров “Trane”: 
1– Тs1 = 10 ºC; 2– Тs1 = 12 ºC;  
3 – Тs1 = 14 ºC;  
4 – характеристика без учета 
внутренней диссипации энергии 
в цикле  
Таким образом, пользуясь уравнением (3.9), можно еще на 
этапе проектирования чиллера скорректировать температурные 
напоры в теплообменных аппаратах таким образом, чтобы от-
клонение приводной мощности в недогруженном режиме рабо-
ты реальной установки от теоретической характеристики было 
минимальным. 
Ниже представлены результаты анализа моделей фирмы 
“Clivet”, в которых производители учли указанную выше осо-
бенность изменения потребляемой мощности в режиме с недо-
грузкой путем увеличения степени загрузки поверхности тепло-
обмена испарителя и конденсатора во всех случаях, когда не 
требуется максимальная нагрузка. Это достигается созданием 
двух независимых холодильных контуров, в результате чего аг-
регат способен работать в двух режимах на 50 % и 100 % своей 
номинальной мощности [132]. 
Для чиллеров “Clivet” WSAN-XРR (Q0 = 15,6 кВт, 
Тs1 = 285 К, Тw1 = 308 К) и WSAN-XEE (Q0 = 97,2 кВт, 
Тs1 = 296 К, Тw1 = 308 К) графики потребления электроэнергии 
при изменении нагрузки представлены на рис. 3.10. Видно, что 
чиллеры потребляют энергию в процентном отношении мень-
шую, чем генерируемая холодильная мощность. Уменьшение 















ствие увеличения поверхностей теплообмена более существенно 
у чиллеров с высокой холодопроизводительностью. В чиллерах 
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Рис. 3.10. Зависимость N  от 0Q  для чиллеров “Clivet”: 
а – WSAN-XРR (Q0 = 15,6 кВт); б – WSAN-XEE (Q0 = 97,2 кВт) 
 
Анализ совершенства моделей не может быть полным без 
учета их весовых характеристик. Лучшие по энергетическим 
характеристикам модели могут быть худшими по весовым пока-
зателям. Отметим, что корректное сопоставление моделей, от-
личающихся конструкцией и условиями работы, возможно 
только с использованием приведенной эксергетической холодо-
производительности EQ0 [10]. 
Для всех типов чиллеров прослеживается одна общая за-
кономерность, связывающая приведенную эксергетическую хо-
лодопроизводительность и весовой показатель (рис. 3.11). Как 
видно из рис. 3.11, более крупные модели имеют лучшие удель-
ные весовые характеристики. Разброс точек относительно кри-
вых (рис. 3.11) характеризует качество конструирования чилле-
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Рис 3.11. Весовые показатели чиллеров: 
а – модели серии WSAN-XEE “Clivet”; б – чиллеры “HIdROS” 
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3.1.3. Влияние сопротивления соединительных трубо-
проводов ХМ и ТНУ на энергетическую эффективность 
 
Применительно к поставленной задаче анализа парамет-
ров циклов ХМ и ТН с учетом влияния неизобарности в общем 
случае независимыми переменными, оказывающими влияние на 
эффективность этих объектов, являются: холодо (или тепло)- 
производительность Q0 (или Qк), температуры испарения Т0 и 
конденсации Тк, диаметры и длины трубной обвязки на участке 
всасывания dвс, Lвс, на участке нагнетания – dнаг, Lнаг и на жид-
костной линии – dжл, Lжл. Еще одним независимым фактором 
является тип хладагента. 
В указанной постановке, когда основным результатом 
анализа является определение изменения холодильного коэф-
фициента и коэффициента преобразования в функции гидравли-
ческих сопротивлений трубной обвязки, возникает необходи-
мость в привлечении, по сути, всего объема математического 
описания ХМ и ТНУ [135]. При этом, кроме процессов в соеди-
нительных элементах, необходимо учитывать и реальные про-
цессы в компрессоре, дросселе, испарителе и конденсаторе. В 
работе [105] приведена методика расчета гидравлических потерь 
по тракту обвязки оборудования ХМ. Для расчета потерь давле-
ния по тракту движения хладагента использовались уравнения, 
приведенные в работах [136, 137]. Для расчета теплофизических 
свойств хладагента использовались уравнения состояния Бене-
дикта – Вебба – Рубина [138] и Пенга – Робинсона [139].  
Следует отметить, что при заданной температуре в испа-
рителе сопротивление трубопроводной обвязки на участке меж-
ду дросселем и испарителем можно не рассматривать, так как 
оно входит в общий сброс давления в регулирующем вентиле. 
Кроме того, при расчете внешних характеристик ХМ принима-
ется, что пропускная способность дроссельного устройства, 
обеспечивающего необходимый перепад давлений между кон-
денсатором и испарителем, соответствует расходу хладагента 
через испаритель, что практически всегда обеспечивается в 
условиях эксплуатации. Это позволило исключить характери-
стику дросселирующего устройства из общей системы уравне-
ний, описывающих работу ХМ. 
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При рассмотрении конкретной технологической схемы 
ХМ или ТНУ, в которую включены различного рода дополни-
тельные элементы вспомогательного оборудования (аккумуля-
торы, маслоотделители, фильтры, различного рода фитинги, 
клапаны, вентили и задвижки) в общую базу данных, необходи-
мую для численной реализации методики расчета, включаются 
соответствующие коэффициенты местного сопротивления, при-
веденные, к примеру, в работе [107]. 
Не останавливаясь на технологии проведения численного 
эксперимента, включающего соответствующие итерационные 
процедуры, рассмотрим основные результаты анализа влияния 
неизобарности процессов в основных блоках и элементах обвяз-
ки ХМ на ее эффективность. 
Для количественной оценки указанного влияния ниже 
представлены результаты расчета ХМ холодопроизводительно-
стью Q0 = 10 кВт при температуре испарения Т0 = -15 °С и тем-
пературе конденсации Тк = 30 °С. 
Анализ ограничим, во-первых, установлением зависимо-
сти потерь давления ∆Рвс во всасывающей линии, падения дав-
ления в нагнетательной ∆Рнаг и в жидкостной ∆Ржл линиях на 
участке от диаметра d и длины L этих линий и, во-вторых, опре-
делением связи холодильного коэффициента ε с величинами ∆Р, 
d и L в указанных трех линиях для различных хладагентов: R22, 
R134а и R717. 
Ниже на рис. 3.12– 3.14 представлены графики, иллю-


























Рис. 3.12.  Влияние 
длины линии всасывания 
на ∆Рвс и ε при:  
dвс = 0,012 м;  
dжл = 0,012 м;  
Lжл = 6,8 м; 
 dнаг = 0,015 м;  
Lнаг = 4,5 м: 
 
 − ∆Рвс = f(Lвс);  

































Рис. 3.13. Влияние дли-
ны линии нагнетания на  
∆Рнаг и ε  при  
dнаг = 0,015 м; 
dжл = 0,012 м;  
Lжл = 6,8 м;  
dвс = 0,012 м; Lвс = 3,0 м: 
 − ∆Рнаг = f(Lнаг);  


















Рис. 3.14.  Потери дав-
ления в жидкостной ли-
нии ∆Ржл = f(Lжл) для раз-
личных хладагентов при  
dжл = 0,012 м;  
dвс= 0,012 м; Lвс= 3,0 м;  
dнаг= 0,015м; Lнаг= 4,5 м 
 
Расчет показал, что потери давления в жидкостной линии 
∆Ржл не оказывают заметного влияния на эффективность ХМ. 
Поэтому на рис. 3.14 приведены лишь величины ∆Ржл в функции 
длины жидкостной линии Lжл. 
Таким образом, сравнительная количественная оценка 
степени влияния потерь давления в трубных элементах, связы-
вающих основные блоки холодильной машины, показала, что 
указанное влияние существенно зависит от вида хладагента. 
Так, при прочих равных условиях потеря давления при исполь-
зовании аммиака (R717) оказывается почти в 7 раз ниже, чем 
при использовании R134a. Соответственно, холодильный коэф-
фициент для R717 в 1,7 раза выше, чем для R134a.  
Для одного и того же хладагента, к примеру, для R717 за-
висимость потерь давления ∆Р и холодильного коэффициента ε, 
найденных при прочих равных условиях для обвязки, выпол-
ненной из труб различного диаметра, имеет нелинейный харак-
тер. Так, на нагнетательной линии уменьшение диаметра трубы 
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в 1,7 раза приводит к увеличению ∆Р в 12 раз (при этом холо-
дильный коэффициент ε уменьшается на 6 %). Аналогичное из-
менение d на линии всасывания вызывает изменение ∆Р в 9 раз, 
в то время, как величина ε уменьшается почти в 1,5 раза. 
Для всех рассмотренных хладагентов наибольшее влияние 
на холодильный коэффициент оказывают потери давления во 
всасывающей линии ∆Рвс. 
 
3.1.4. Методика расчета характеристик реверсивного  
теплового насоса при переводе его на альтернативные 
хладагенты 
 
Необходимость ограничения, а в перспективе – и полное 
прекращение производства и использования озоноразрушающих 
хладагентов легла в основу подписания многими странами мира 
Монреальского, а впоследствии и Киотского протоколов. Укра-
ина, как и большинство стран мира, приняла на себя обязатель-
ства по устранению из обращения озоноопасных хладагентов. 
Введение ограничений на применение некоторых хладагентов 
позволяет исключить из широкого употребления целую группу 
рабочих веществ, являющихся термодинамически неэффектив-
ными и обладающих плохими характеристиками с точки зрения 
процессов теплопередачи при конденсации и кипении. Появи-
лась так называемая проблема ретрофита (замены) запрещенных 
хладагентов альтернативными рабочими веществами, не усту-
пающими по своим термодинамическим и эксплуатационным 
характеристикам заменяемым хладагентам. Учитывая тот факт, 
что значительная часть действующего в Украине холодильного 
оборудования, использующего экологически небезопасные хла-
дагенты, не исчерпало свой ресурс и, поэтому, еще долгое время 
будет находиться в эксплуатации, вопрос прогнозирования ха-
рактеристик термотрансформаторов после процедуры ретрофита 
представляется достаточно актуальным. 
Распространенный в настоящее время способ определения 
перспективности новых хладагентов для ХМ и ТНУ заключает-
ся в оценке холодильного коэффициента теоретического цикла 
без учета необратимости протекающих процессов (трение, 
неравновесный теплообмен и др.). 
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Влияние внешней и внутренней необратимости в действи-
тельном цикле ХМ и ТНУ может существенно повлиять на 
оценку перспективности применения того или иного альтерна-
тивного хладагента, особенно если эта оценка проводится для 
действующих установок. Результаты анализа теоретического и 
действительного циклов могут значительно различаться и даже 
быть противоположными. Хладагенты, имеющие незначитель-
ные коэффициенты теплоотдачи, не могут эффективно исполь-
зоваться в ХМ и ТНУ, даже если они обладают термодинамиче-
ским преимуществом [140].  
Расчет характеристик кондиционера рассматривался мно-
гими авторами [141 – 144]. Однако, большинство известных ме-
тодик расчета, которые в той или иной степени могут быть при-
менены к рассматриваемой задаче, являются либо графоанали-
тическими [141, 142], что делает их непригодными для многова-
риантных расчетов и дальнейшей оптимизации режимных пара-
метров установки, либо излишне усложненными [143, 144]. За-
дача расчетного исследования реверсивного кондиционера ста-
вилась в работе [142], где в разработанной авторами математи-
ческой модели учитывался сложный характер гидрогазодинами-
ческих процессов с наличием фазовых превращений и нестаци-
онарного теплообмена. Между тем усложнение математической 
модели привело к некоторой утрате общности и наглядности 
полученных результатов, что затрудняло их анализ. 
В работах [145, 146] рассматривался вопрос прогнозиро-
вания характеристик реверсивных кондиционеров при проведе-
нии процедуры ретрофита. Предложенная методика расчета ре-
жимных параметров реверсивного кондиционера - теплового 
насоса проста по форме, легко поддается алгоритмизации, учи-
тывает взаимосвязь множества параметров, позволяет добиться 
повышения точности решения за счет усложнения расчетов в 
любом из блоков.  
Применительно к режиму теплового насоса решалась сле-
дующая задача. При известных начальных температурах наруж-
ного Ts1 и внутреннего воздуха Tw1, относительной влажности 
наружного воздуха φ, поверхностях испарителя Fи и конденса-
тора Fк, расходах воздуха Gs, Gw, заданном компрессоре (его по-
даче Vт) и типе хладагента рассчитываются: температура испа-
рения T0, конденсации Tк, температура внутреннего воздуха на 
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выходе из конденсатора Tw2, коэффициент влаговыпадения ξ, 
холодопроизводительность Q0, теплопроизводительность Qк, 
холодильный коэффициент ε и коэффициент преобразования 
ТНУ µ. 
При формировании расчетной схемы вначале пренебрега-
ем величинами потерь давления и нагрева хладагента в соеди-
нительных трубопроводах. В первом приближении они назна-
чаются на основании существующего опыта проектирования 
(соответствующие рекомендации для этого приведены в работе 
[147]). В последующих приближениях расчет параметров хлада-
гента производится с учетом неизобарности процессов в гидрав-
лическом контуре по предложенной выше методике. Для опре-
деления коэффициента подачи компрессора и индикаторного 
КПД, а также для расчета теплофизических характеристик 
влажного воздуха, используются известные эмпирические урав-
нения [73, 148, 149]. 
Холодопроизводительность испарителя Q0 определяется 
путем совместного решения следующих уравнений 
( ) ( )[ ]испвыхкмвхвххл0 1 iirxmQ −+−= ,  (3.10) 






















−= ,  (3.13) 
кмткмхл λ vVm = , (3.14) 
где mхл – массовый расход хладагента в цикле, кг/с; Gs – массо-
вый расход воздуха через испаритель, кг/с; испη − коэффициент 
эффективности охлаждения испарителя; кмвхi  – энтальпия пара 
хладагента на входе в компрессор; iвыхисп – энтальпия пара на 
выходе из испарителя; r – скрытая теплота парообразования; хвх 
– массовое паросодержание на входе в испаритель; с′p и с′′p – 
теплоемкость жидкости и насыщенного пара хладагента; λкм – 
коэффициент подачи компрессора; vкм – удельный объем пара на 
всасывании в компрессор; ∆Τпер – величина перегрева в испари-
теле; исписпFk  − интенсивность теплопередачи в испарителе; ξ – 
коэффициент влаговыпадения [142]. 
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Коэффициент подачи компрессора λкм [150] [ ]105,01λ 869,0км −−= pi ,  (3.15) 
где pi – степень сжатия в компрессоре. 
Тепловая нагрузка конденсатора находится из уравнений ( )кдвыхкдвххлк iimQ −= ,    (3.16) 







−= ,   (3.18) 
где Gw – массовый расход воздуха через конденсатор; кдη – ко-
эффициент эффективности охлаждения для конденсатора; сw – 
теплоемкость воздуха, охлаждающего конденсатор; kкдFкд − ин-
тенсивность теплопередачи в конденсаторе. 
Для расчета коэффициентов теплопередачи испарителя 



















Ek ,  (3.19) 
где βисп, βкд – коэффициенты оребрения испарителя и конденса-
тора; αн – коэффициент теплоотдачи со стороны наружного воз-
духа к поверхности испарителя; αв – коэффициент теплоотдачи 
со стороны внутреннего воздуха к поверхности конденсатора; 
Eисп, Eкд – коэффициенты эффективности ребристой поверхности 
испарителя и конденсатора; αи – коэффициент теплоотдачи при 
кипении фреона; αк – коэффициент теплоотдачи при конденса-
ции фреона. Коэффициенты теплоотдачи при кипении и конден-
сации хладагента определяются по уравнениям, приведенным в 
работах [151, 152]. 
Температуру наружной поверхности Tпов испарителя, ко-





















QTT ,   (3.20) 
где Fвн – внутренняя поверхность испарителя, м2. 
Температуры конденсации и испарения во втором и по-
следующих приближениях определяются в результате решения 














QTT +=к . (3.21) 
Температуры воздуха на выходе из конденсатора Tw2 и ис-





QTT −= .  (3.23) 
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12 TT ,  (3.25) 
где пер01 TTT ∆+= ; ηis – изоэнтропный КПД компрессора;  
κ – коэффициент адиабаты хладагента. 
Изоэнтропный КПД поршневого компрессора ηis находим 
из уравнений [148]: 






pipipi ; (3.26) 
– при pi >4 
892,003,0is +−= piη .   (3.27) 







lVN ,  (3.28) 
где l – работа сжатия в цикле. 
При изоэнтальпийном характере процесса в дроссельном 
вентиле ТНУ расход хладагента через дроссель и испаритель во 
втором и последующих приближениях определяется по формуле 
[153] 
( )0квххл ρ2 РРfm −ϖ= ,  (3.29) 
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где f − проходное сечение дросселя, м2; ϖ − коэффициент исте-
чения; ρвх − плотность жидкости перед регулирующим венти-
лем; Рк и Р0 − давления конденсации и испарения соответствен-
но. 
Давление всасывания Рвс и нагнетания Рнаг в компрессоре 
определяются с учетом потерь давления во всасывающем ∆Рвс и 
нагнетательном ∆Рнаг трубопроводах и клапанах компрессора. 
Величины ∆Рвс и ∆Рнаг определяются по рекомендациям работы 
[154]: 
Рвс = Р0 − ∆Рвс ,   (3.30) 
Рнаг = Рк + ∆Рнаг.   (3.31) 





=µ .   (3.32) 
Уравнение для расчета холодильного коэффициента ε с 
учетом влияния величины приращения энтропии ∆Sk в каждом 























,  (3.33) 
где εКарно – холодильный коэффициент эталонного цикла Карно; 
осT – температура окружающей среды. 
Описанная методика реализована в виде пакета приклад-
ных программ для нескольких рабочих тел. Сопоставление ре-
зультатов численного моделирования с данными испытаний 
кондиционеров [155 – 157] подтвердило работоспособность ме-
тодики. Максимальное рассогласование между расчетными и 
экспериментальными значениями по таким параметрам, как Q0, 
Qк, µ, не превышает 7,5 %, что можно признать удовлетвори-
тельным для проектных расчетов.  
Методика является универсальной и при соответствую-
щем добавлении блоков расчета может быть использована для 
прогнозирования характеристик двухступенчатых схем ХМ и 
ТНУ.  
Ниже на рис. 3.15 и 3.16 представлен анализ характери-
стик ХМ в относительных величинах.  
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  а     б 
Рис. 3.15.  Сопоставление характеристик ХМ на альтернатив-
ных хладагентах и на R22: 
а – ε/εR22=f(Q0/Q0R22); б –   ∆Τк/∆ΤкR22  = f(∆Τи/∆ΤиR22) 
 
   
  а     б  
Рис. 3.16.  Относительное изменение температур испарения, 
конденсации, перегрева и переохлаждения  в контуре ХМ для альтер-
нативных хладагентов по сравнению с R22: 
а – Τк/ΤкR22  = f(Τ0/Τ0R22);  б – Τпо/ΤпоR22  = f(Τпер/ΤперR22) 
 
Приведенные зависимости достаточно наглядно показы-
вают отклонение параметров цикла для альтернативного хлада-
гента в сравнении с R22. Сопоставление проводилось для кон-
кретного холодильного контура [158]. Теоретическая объемная 
подача компрессора в расчетном режиме с R22 составляла 
22 м3/ч.  
На рис. 3.15 показано относительное изменение холо-
дильного коэффициента ε/εR22 и холодопроизводительности ХМ 
Q0/Q0R22, а также минимальных температурных напоров в испа-
рителе ∆Τи/∆ΤиR22 и в конденсаторе ∆Τк/∆ΤкR22 при замене хла-
дагента R22 на альтернативные рабочие вещества R134а, R290, 
R404А, R407С, R507А. На рис. 3.16 приведено отношение  тем-
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ператур конденсации Τк/ΤкR22, испарения Τ0/Τ0R22, переохлажде-
ния Τпо/ΤпоR22 и перегрева Τпер/ΤперR22 в цикле. 
Как видно из рисунков, для рассмотренного холодильного 
контура наиболее близким по режимным характеристикам к R22 
является хладагент R290. 
Известно [147], что при реверсировании холодильного 
цикла кондиционера происходит изменение гидравлического 
режима работы трубопроводов, а также изменение гидравличе-
ского и теплового режимов работы испарителя и конденсатора. 
Поскольку сам гидравлический контур циркуляции хладагента 
спроектирован для режима охлаждения, то при переходе в ре-
жим нагрева существует опасность того, что линия всасывания 
будет иметь недостаточный диаметр, а соответственно, и повы-
шенные потери давления. В линии нагнетания, наоборот, сни-
зится скорость движения пара, а потери давления уменьшатся. 
Перестройка теплового и гидравлического режимов работы 
произойдет в испарителе и конденсаторе. В связи с этим нами 
также рассмотрена задача прогнозирования потерь давления ∆Ρ 
в заданном гидравлическом контуре при реверсировании цикла.  
В табл. 3.2 представлены результаты расчета потерь дав-
ления в холодильном контуре автономного кондиционера при 
реверсировании цикла. В качестве альтернативного рабочего 
вещества рассматривался хладагент R134а. При расчете тепло-
физических свойств R134а нами использовалось уравнение со-
стояния Мартина – ХУ [159], основанное на экспериментальных 
данных работы [160]. 
 
Таблица 3.2– Расчетные характеристики гидравлического конту-












Т0, ºС 7,43 -3,51 ∆Ρконд, кПа 18,38 14,54 
Тк, ºС 51,42 40,4 Q0, кВт 2,2 1,46 
∆Ρвс, кПа 9,94 8,81 Qк, кВт 3,0 2,0 
∆Ρнаг, кПа 14,91 5,87 Nкм, кВт 0,809 0,532 
∆Ρжл, кПа 1,19 0,17 ε 2,73 2,74 
∆Ρисп, кПа 33,74 25,62 µ 3,73 3,74 
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3.2. Влияние термогидравлической необратимости на 
термодинамическое совершенство усложненных  
циклов и схем ХМ и ТНУ 
 
3.2.1. Анализ показателей чувствительности  
для схем ХМ и ТНУ 
 
Как было показано выше, гидравлические сопротивления 
в элементах трубной обвязки ХМ и ТНУ могут оказывать суще-
ственное влияние на их энергетическую эффективность. 
Здесь проведен анализ влияния на холодильный коэффи-
циент гидравлических потерь по тракту циркуляции хладагента 
при различной сложности технологической схемы [129]. В оте-
чественной и зарубежной литературе исследования в указанной 
постановке нами не обнаружены. 
Рассматривались следующие циклы ХМ: простой одно-
ступенчатый (рис. 3.17 а); регенеративный одноступенчатый 
(рис. 3.17 б); двухступенчатый с неполным промежуточным 
охлаждением (рис. 3.17 в); двухступенчатый с полным охлажде-
нием в промежуточном сосуде (рис. 3.17 г); двухступенчатый 
цикл с промежуточным испарителем (рис. 3.17 д).  
В табл. 3.3 представлены значения параметра Dсх для тех-
нологических схем ХМ, представленных на рис. 3.17. 
Для определения чувствительности холодильного коэф-
фициента одноступенчатых циклов к изменению суммарной ве-
личины гидравлических сопротивлений использовалась энтро-
пийная методика расчета параметров цикла, деформированного 
термогидравлической необратимостью [104, 105, 161], которая 
была дополнена блоком расчета двухступенчатых циклов [129]. 
Ниже приведены результаты многовариантных расчетов 
циклов ХМ. 
Поскольку количество элементов в одноступенчатых и 
двухступенчатых технологических схемах различно, сопостав-
ление проводится по суммарной величине гидравлического со-
противления в цикле с учетом того, что при проектировании ХМ 
требуемой холодопроизводительности в любом конструктивном 
ее элементе можно обеспечить заданное значение потерь давле-








Рис 3.17.  Принципиальные технологические схемы и циклы ХМ 
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Таблица 3.3.– Значения параметра сложности 
технологических схем 
 
Схема Название схемы 
Параметр 
сложности 
а Простая одноступенчатая 11 
б Одноступенчатая с регенерацией 15 
в 




Двухступенчатая с полным промежуточ-
ным охлаждением в промежуточном сосуде 
20 
д 




Так потери давления в линии всасывания составляют 50 % 
от потерь при нагнетании и не должны превышать 24 ÷ 34 кПа 
[108]. Падение давления в испарителе, как правило, лежит в 
пределах 30 ÷ 50 кПа [107]. Гидравлическое сопротивление кон-
денсатора составляет 10 кПа [95, 107, 108]. 
При анализе циклов принимались следующие данные: 
температура испарения Т0 = - 25 ºС; температура конденсации 
Тк = 35 ºС; перегрев в испарителе ∆Тпер = 7 °C; переохлаждение в 
конденсаторе ∆Тпо = 2 °C; изоэнтропный КПД компрессоров 
ήis = 0,8; минимальный нагрев в регенеративном теплообменни-
ке ∆Тт.о = 5 °C; промежуточное давление для двухступенчатых 
циклов 21пр PPP = ; температура испарения в промежуточном 
испарителе двухступенчатой схемы Т0
пр 
= 0º°С; температура па-
ра на выходе из охладителя при двухступенчатой схеме непол-
ного охлаждения Тохл = 15 ºС; холодопроизводительность ХМ 
Q0 = 10 кВт. 
На рис. 3.18 представлены обобщенные зависимости чув-
ствительности холодильного коэффициента εε′  к изменению 
суммарной величины гидравлических сопротивлений по тракту 
движения хладагента ∑∆ iP  для различных технологических 
схем и хладагентов (ε′ и ε − холодильные коэффициенты, 
найденные с учетом влияния гидравлических сопротивлений и 








Рис 3.18. Зависимость ε′/ε от 
∑∆ iP для схем ХМ с хладаген-
том R22 (а), с хладагентом R134а 
(б) и  хладагентом R152а (в):  
1 − простая одноступенчатая схема; 
2 − регенеративная схема; 
3 − двухступенчатая  схема с непол-
ным промежуточным охлаждением; 
4 − двухступенчатая схема с полным 
промежуточным охлаждением; 
5 − двухступенчатая схема с проме-
жуточным испарителем 
 
Анализ полученных зависимостей показал, что при про-
чих равных условиях с усложнением схемы ХМ, а именно при 
переходе к двухступенчатому сжатию, влияние гидравлических 
сопротивлений на энергетическую эффективность цикла снижа-
ется. Вместе с тем, усложнение технологической схемы ХМ с 
заданным числом ступеней сжатия не всегда приводит к умень-
шению влияния потерь давления в цикле на холодильный коэф-
фициент, что можно объяснить неодинаковым влиянием сопро-
тивлений различных элементов на ε. В этом смысле, показа-
тельной является регенеративная схема для одноступенчатого 
сжатия, а также схема с неполным промежуточным охлаждени-
ем для двухступенчатого сжатия. Как видно из табл. 3.3, по па-
раметру сложности регенеративная схема (Dсх = 15) превосходит 
одноступенчатую схему (Dсх = 11). Однако, влияние сопротив-
ления регенеративного теплообменника, установленного на вса-
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сывающей линии, сводит к минимуму положительный эффект 
от регенерации, и в целом для R134a и R152a она не эффектив-
на. Аналогичная ситуация для двухступенчатой схемы с непол-
ным промежуточным охлаждением (Dсх = 17) и более сложной 
схемы с промежуточным испарителем (Dсх = 27). Здесь преиму-
щество схемы (рис. 3.17 в) обусловлено тем, что вследствие 
влияния гидравлического сопротивления теплообменника не-
полного промежуточного охлаждения снижение удельного объ-
ема пара при всасывании в компрессор второй ступени стано-
виться тем меньше, чем выше температура промежуточного 
охлаждения. 
Для оценки влияния свойств хладагента на абсолютную 
величину изменения холодильного коэффициента при различ-
ных гидравлических сопротивлениях ∑∆ iP  по тракту, на рис. 
3.19 для схем, приведенных в табл. 3.3, представлены соответ-








Рис. 3.19.  Зависимость ε от типа 
схемы ХМ при ∑∆ iP = 1⋅10
5
 Па (а), 
∑∆ iP =1,5⋅10
5
 Па (б)   
и∑∆ iP = 2⋅10
5
 Па (в):  
1 − хладагент R134a; 2 − хладагент 
R22; 3 − хладагент R152a 
 
в 
Влияние температурных границ цикла ∆Т = Тк − Т0 в диа-
пазоне 55 ÷ 75 °С на величину εε′  показано на рис. 3.20. Как 
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видно из рисунков, наиболее сильно сказывается влияние потерь 
давления для регенеративной схемы с хладагентом R152a. С 
увеличением суммарного сопротивления по тракту Σ∆Pi  холо-
дильный коэффициент снижается на 18 %. Вместе с тем, следует 
отметить, что технологические схемы, использующие в качестве 
хладагента R22, в меньшей степени подвержены влиянию по-








Рис. 3.20  Зависимость ε′/ε от типа 
схемы ХМ и температурных гра-
ниц цикла ∆Т при ΣPi = 1,5·105 Па 
для хладагента R152a (а), хлада-




По результатам численного эксперимента нами получена 
следующая регрессионная зависимость  
∑ +∆+=εε′ сх210 DaPaa i ,  (3.34) 
где Dсх – критерий сложности схемы Е. И. Таубмана; Σ∆Pi –
 суммарное гидравлическое сопротивление в цикле, 105 Па. 
Зависимость (3.34) справедлива для диапазонов изменения 
Σ∆Pi = 0 ÷ 2,5* Па105  и Dсх = 11 ÷ 27. Среднестатистическое 
отклонение не превышает 2%. Влияние температурных границ 
цикла ∆Т =Тк  − Т0 в диапазоне 55 ÷ 75 °С на величину εε′  не-
 128 
значительно, в отличие от показателя сложности схемы, чье 
влияние существенно. 
Значения корреляционных коэффициентов в уравнении 
(3.34), полученные для различных хладагентов, приведены в 
табл. 3.4, а степень влияния каждого фактора на величину εε′  
представлена в табл. 3.5. 
 
 
Таблица 3.4. –Коэффициенты корреляции 
 
R134a R22 R152a 
a0 = 9,625133·10-1 a0 = 9,482794·10-1 a0 = 9,143931·10-1 
a1= −6,622611·10-2 a1 = −4,13402·10-2 a1 = −7,770153·10-2 
a2 = 2,080138·10-3 a2 = 2,631783·10-3 a2 = 4,409011·10-3 
 
 
Таблица 3.5.– Степень влияния факторов  
       на величину ε′/ε 
 
R134a R22 R152a 
Σ∆Pi = −6,918097·10-1 Σ∆Pi = −6,089857·10-1 Σ∆Pi = −6,964758·10-1 
Dсх = 9,939232·10-2 Dсх = 2,634065·10-2 Dсх = 2,463538·10-2 
 
 
Для расчета показателя чувствительности µ′/µ при задан-
ных геометрических параметрах трубной обвязки элементов 
ТНУ и установленной в зависимости от типа схемы контрольно-
измерительной и запорно-регулирующей аппаратуры нами рас-
сматривались два гидравлических контура циркуляции хлада-
гента, имеющие различную сложность схемы. На рис. 3.21 пред-
ставлен контур простой одноступенчатой и контур двухступен-
чатой ТНУ с промежуточным впрыском. Температурные грани-
цы цикла (Тк = 55 ºС, Т0 = -10 °С), теплопроизводительность 
ТНУ Qт = 8,62 кВт, хладагент R134a.  
Анализ результатов расчета [92] подтвердил, что с услож-
нением схемы ТНУ влияние гидравлических сопротивлений на 
энергетическую эффективность снижается. Для двухступенча-
той схемы отношение 898,0µµ =′ , а для одноступенчатой 
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866,0µµ =′ . С изменением температурных границ цикла и гид-
равлических сопротивлений соединительных трубопроводов 








Обозначения на схемах:  
 
Р − ресивер; МО − масло-
охладитель; ФО − фильтр 
осушитель; СВ −солено-
идный вентиль;  
ЗВ − запорный вентиль;  
ОК − обратный клапан;  












Рис. 3.21. Схема гидравлического контура циркуляции 
хладагента ТНУ: а – одноступенчатая схема;   
б – двухступенчатая схема с промежуточным впрыском 
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Предложенное в работе [97] обобщенное уравнение для 
анализа зависимости показателя µ′/µ от указанных выше факто-


















Уравнение (3.35) справедливо для следующего диапазона 
изменения факторов: Kl* = 0,271 ÷ 0,596; ∆Pи = 20 ÷ 60 кПа; 
∆Pк = 10 ÷ 40 кПа; ∆Pвс= 20 ÷ 50 кПа; Tк = 30 ÷ 65 °С; T0 = 
−30 ÷ 10 °С. 
В табл. 3.6 приведена оценка степени влияния варьируе-
мых факторов на показатель µ′/µ. 
 Для однокомпонент-
ных хладагентов гидравли-
ческие сопротивления в ис-
парителе при работе в обла-
сти низких температур ока-
зывают значительно боль-
шее влияние на эффектив-
ность, чем гидравлические 
сопротивления в конденса-
торе. При переходе в об-
ласть высоких температур 
эта закономерность изменя-
ется.  
Таблица 3.6.– Анализ влияния 
факторов на µ′/µ 
 
 








Для неазеотропных смесей хладагентов величина потерь 
давления в конденсаторе оказывает более существенное влияние 
на энергетическую эффективность ТНУ, чем потери давления в 
испарителе во всем диапазоне рабочих температур. При перехо-
де в область низких температур влияние потерь давления в ис-
парителе усиливается, но в тоже время остается меньшим, чем 
для конденсатора. 
Следует отметить, что при расчете параметров цикла для 
различных технологических схем ХМ с помощью энтропийной 
методики построения цикла, деформированного термогидравли-
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ческой необратимостью [104], не учитывались приведенные 
теплоты взаимодействия элементов ХМ и ТНУ с окружающей 
средой, а последнее, в итоге, и определяет величину роста эн-
тропии в термодинамическом цикле, приводящее к снижению 
его эффективности. Это допущение возможно только при про-
ведении предпроектного анализа и интегральной оценки влия-
ния термогидравлической необратимости на цикл. На этапе про-
ектного анализа оно может привести к неточности моделирова-
ния процессов в ХМ и ТНУ и, как следствие, к неоднозначности 
полученных результатов.  
При сравнении различных по уровню сложности техноло-
гических схем ХМ нами использовалась суммарная величина 
гидравлических сопротивлений по тракту циркуляции хладаген-
та, что также допустимо только при укрупненном анализе эф-
фективности схем. Выше было показано, что влияние гидравли-
ческих сопротивлений в различных элементах технологической 
схемы ТНУ или ХМ на термодинамическую эффективность 
цикла неодинаково. Таким образом, один и тот же элемент, 
имеющий одинаковое конструктивное исполнение, но при этом 
включенный в разные технологические схемы или же участки 
конкретной схемы, имеет различный уровень потерь от необра-
тимости. Как уже было показано, минимизация потерь в каждом 
элементе в отдельности не приведет к повышению эффективно-
сти всей установки, поскольку снижение потерь в одном эле-
менте может вызвать более существенное увеличение потерь от 
необратимости в других взаимосвязанных с ним элементах и в 
итоге снизить эффективность системы в целом [16].  
В связи с этим в работах [130, 131] предложена методика 
проведения системно-структурного анализа термогидравличе-
ской необратимости в усложненных схемах ХМ и ТНУ, осно-
ванная на эксергетическом подходе и вычислении коэффициен-
тов структурных связей в элементах. 
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3.2.2. Системно-структурный термодинамический 
анализ термогидравлической необратимости  
в усложненных схемах ХМ и ТНУ 
 
Существующие методы термодинамического анализа, эн-
тропийный и его модификация − эксергетический, позволяют 
установить теоретический предел, который может быть достиг-
нут при снижении необратимых потерь в ХМ и ТНУ. Однако 
они не показывают, за счет изменения каких факторов можно 
добиться этого снижения. 
Оценить влияние изменения параметров одного процесса 
на потери от необратимости в элементе, а также влияние этих 
потерь на потери во всей системе можно с помощью коэффици-
ентов структурных связей (1.22 -1.24).  
Введение в эксергетический анализ критерия сложности 
позволило выявить системные закономерности проявления по-
терь от необратимости в различных технологических схемах и 
указать направление поиска рациональной схемы ТНУ. Таким 
образом, еще на этапах предпроектного и проектного анализов 
представилось возможным выбрать рациональные конструктив-
ные характеристики теплообменной поверхности испарителя и 
конденсатора, а также трубопроводов обвязки основного обору-
дования в зависимости от уровня структурной сложности техно-
логической схемы ТНУ. 
Для определения влияния потерь от необратимости в эле-
ментах ТНУ на термодинамическое совершенство цикла с уче-
том сложности технологической схемы рассматривались не-
сколько схем одноступенчатых и двухступенчатых циклов.  
Методика расчета потерь от необратимости в усложнен-
ных схемах ТНУ приведена в работах [130, 131]. 
На рис. 3.22 − 3.25 представлены усложненные техноло-
гические схемы ТНУ и их циклы.  
Пунктиром на рисунках показан базовый цикл для раз-
личных технологических схем, а сплошной линией − деформи-
руемый цикл с обозначениями, соответствующими второму эта-




КМ − компрессор;  
К − конденсатор;  
И − испаритель;  
Др − дроссель;  
РТ − регенеративный 
теплообменник  
 
Рис. 3.22.  Технологическая схема и цикл одноступенчатой ТНУ с 
регенеративным теплообменником (Dсх = 15) 
 
 
КМ1 − компрессор 
первой ступени;  
КМ2 −компрессор 
второй ступени;  
ОПП − охладитель 
перегретого пара 
 
Рис. 3.23. Двухступенчатая схема и цикл ТНУ с неполным промежу-
точным охлаждением и однократным дросселированием (Dсх = 17) 
 
 
ДР1 − дроссельный 
вентиль на ступени 
высокого давления; 
ДР2 − дроссельный 
вентиль на ступени 
высокого давления; Э 
− экономайзер 
Рис. 3.24.  Двухступенчатая схема и цикл ТНУ с неполным 
промежуточным охлаждением параллельным дросселированием и пе-
реохлаждением жидкости (Dсх = 22) 
 
           
Рис. 3.25.  Двухступенчатая схема и цикл ТНУ с промежуточ-
ным впрыском влажного пара во всасывающую линию компрессора  
второй ступени сжатия (Dсх = 18) 
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При вычислении структурных коэффициентов обязатель-
ным условием является варьирование только одного параметра 
(все остальные параметры цикла ТНУ считаются условно фик-
сированными, т. е. не подвергаются специальному воздействию 
на них). 
Здесь в качестве варьируемого параметра была выбрана 
величина гидравлического сопротивления со стороны хладаген-
та для различных элементов ТНУ. Потери от необратимости в 
испарителе ЕD,исп и конденсаторе ЕD,кд рассчитывались при варь-
ировании значения гидравлического сопротивления в них в диа-
пазоне от 10 до 70 кПа с шагом в 10 кПа. При расчете необрати-
мых потерь на линии всасывания ЕD,вс значения гидравлического 
сопротивления варьировалось в диапазоне от 10 до 40 кПа с тем 
же шагом в 10 кПа. Изменение гидравлического сопротивления 
теплообменных аппаратов достигалось за счет варьирования 
параметра ( )кii NdLz = , характеризующего геометрию испари-
теля и конденсатора, а также за счет варьирования числа парал-
лельно работающих змеевиков n . 
В качестве исходных данных при параметризации термо-
динамического цикла принимались следующие значения: тем-
пература испарения Т0 = 271 К; температура конденсации 
Тк = 330 К; величина перегрева пара в испарителе ∆Τпер = 2 К; 
переохлаждение в конденсаторе ∆Τпо = 2 К; разность температур 
в регенеративном теплообменнике ∆Τрт = 35 К; разность темпе-
ратур в экономайзере ∆Τэ = 5 К; нагрев хладагента в экономай-
зере ∆Τэнагр = 7 К; температура всасываемого газа  в компрессор 
второй ступени для схемы с неполным промежуточным охла-
ждением принималась равной Твс2 = 307,5 К; средняя температу-
ра низкопотенциального теплоносителя Тнп = 283 К; средняя 
температура теплоносителя в конденсаторе ТНУ Тт = 320 К; 
температура окружающей среды при расчете потерь от необра-
тимости принималась Тос = 272 К; тепловая мощность, подве-
денная к испарителю ТНУ, Q0 = 7,65 кВт. Рабочее вещество R22. 
На рис. 3.26 – 3.27 представлены зависимости, показыва-
ющие влияние необратимых потерь в испарителе, конденсаторе 
и во всасывающей линии на суммарные необратимые потери в 
ТНУ для технологических схем разного уровня структурной 
сложности.  
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В подрисуночных надписях указаны значения коэффици-
ентов структурных связей pii,k для рассматриваемых элементов, а 
также значение критерия сложности Таубмана Dсх. 
Как видно из рис. 3.26 а, менее устойчивыми к влиянию 
гидравлических сопротивлений со стороны хладагента в испа-
рителе являются двухступенчатая схема с промежуточным 
впрыском во всасывающую магистраль второй ступени  
(piисп = 1,756) и одноступенчатая схема с регенеративным тепло-
обменником (piисп = 1,37). Для практики это означает, что для 
данных схем не следует использовать развитые поверхности 
теплообмена с внутренним оребрением трубок испарителя. Та-
кие поверхности целесообразно использовать в схемах, имею-
щих большую жесткость структурных связей по испарителю, а 
именно в двухступенчатой схеме с экономайзером (piисп = 0,84) 
или в двухступенчатой схеме с неполным промежуточным 
охлаждением и однократным дросселированием (piисп = 0,902). В 






1 − Dсх = 15, piисп = 1,37; 2 − Dсх = 17, 
piисп = 0,902; 3 − Dсх = 22, piисп = 0,84; 
4 − Dсх = 18, piисп = 1,756 
 
б 
1 − Dсх = 15, piкд = 0,512; 2 − 
Dсх = 17, piкд = 0; 3 − Dсх = 22, 
piкд = 0; 4 − Dсх = 18, piкд = 0 
 
 
Рис. 3.26.  Влияние потерь от необратимости в испарителе ЕD,исп  (а) и 
конденсаторе ЕD,кд (б) на суммарные потери в ТНУ ЕD,сум  для схем 






Рис. 3.27. Суммарные  
необратимые потери 
ЕD,сум в различных 
схемах ТНУ в зависи-
мости от потерь, вы-
званных наличием 
сопротивлений во вса-
сывающей линии ЕDвс: 
1 − Dсх = 15, piвс = 0,965; 
2 −  Dсх = 17, piвс = 0,55;  
3 − Dсх = 22, piвс = 0,681; 
4 − Dсх = 18, piвс = 0,68 
 
 
Практически для всех рассмотренных схем в данных 
условиях эксплуатации характерна высокая жесткость струк-
турных связей при изменении гидравлического сопротивления 
конденсатора (рис. 3.26 б). Исключение составляет одноступен-
чатая схема с регенеративным теплообменником, для которой 
изменение гидравлического сопротивления конденсатора с 10 до 
70 кПа приводит хоть и к незначительному увеличению ЕD,кд, 
однако все же сказывается на величине суммарных потерь. Это-
го не наблюдается в более сложных двухступенчатых схемах, 
для которых имеет место существенное изменение ЕD,кд вслед-
ствие влияния гидравлических сопротивлений, однако оно, тем 
не менее, не влияет на суммарные потери во всей системе. Из 
этого следует вывод, что с увеличением структурной сложности 
технологической схемы растет жесткость структурных связей по 
конденсатору ТНУ. Поэтому для схем со значением критерия 
сложности Dсх > 17 величина pii,k = 0. 
Наименее устойчивой к влиянию гидравлических сопро-
тивлений во всасывающей линии является одноступенчатая 
схема с регенеративным теплообменником (рис. 3.27). Струк-
турный коэффициент для этой схемы больше, чем для осталь-
ных двухступенчатых схем, однако величина суммарных потерь 
в системе меньше. Таким образом, при проектировании одно-
ступенчатых ТНУ с регенеративным теплообменником длина 
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всасывающей линии и гидравлическое сопротивление регенера-
тивного теплообменника должны быть минимизированы. 
В рассмотренных технологических схемах при увеличе-
нии гидравлического сопротивления в элементах ТНУ имеет 
место неодинаковый характер изменения различных видов не-
обратимых потерь. Так для испарителя и конденсатора суще-










. Установлено, что для конденсатора 
двухступенчатой схемы с неполным промежуточным охлажде-

















характерна для одноступенчатой схемы с регенеративным теп-
лообменником. Для всасывающей линии преобладающим видом 
необратимых потерь являются потери в результате гидравличе-
ских сопротивлений РD,kE
∆




 менее существенны.  




 характерна для 
всасывающей линии двухступенчатой схемы с экономайзером. 
Таким образом, можно заключить, что с увеличением 
структурной сложности технологической схемы возрастает 
жесткость структурных связей, что делает их более устойчивы-
ми к влиянию термогидравлической необратимости в цикле. 
Исключение составляет одноступенчатая схема с регенератив-
ным теплообменником. 
Углубленный термодинамический анализ циклов позво-
лил выявить причины этой устойчивости. С увеличением 
схемной сложности уменьшается влияние на суммарные потери 
эксергии внутренней необратимости в цикле, связанной с про-
цессом дросселирования и процессом сжатия, что позволяет 
скомпенсировать рост потерь эксергии, вызванных гидравличе-
скими сопротивлениями. 
На рис. 3.28 – 3.29 приведены результаты исследования 
влияния гидравлических сопротивлений испарителя и конденса-
тора на потери эксергии в ТНУ холодопроизводительностью 
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Рис. 3.28. Изменение потерь эксергии в элементах одноступен-
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Рис. 3.29. Изменение потерь эксергии в элементах одноступен-
чатой схемы ТНУ при варьировании гидравлического  
сопротивления конденсатора 
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Если за 100 % принять любые изменения необратимых 
потерь (как их увеличение, так и уменьшение) в цикле, вызван-
ные варьированием гидравлического сопротивления, то можно 
представить нормированной гистограммой характер распреде-
ления потерь эксергии в элементах, выраженных в долях отно-
сительно суммарного их изменения. 
Как можно видеть из рис. 3.28, при низкой жесткости 
структурных связей в схеме ТНУ (piисп = 2,31 и piисп = 3,09) суще-
ственно изменяются потери в других элементах схемы от 12 ÷ 
14 %. При высокой жесткости структурных связей (piисп = 0,631) 
увеличение гидравлического сопротивления испарителя приво-
дит к большему изменению потерь эксергии в испарителе и к 
меньшему − в остальных элементах ТНУ. 
Из рис. 3.29 видно, что потери эксергии в конденсаторе, 
вызванные гидравлическими сопротивлениями, гораздо в мень-
шей степени сказываются на изменении потерь эксергии в дру-
гих взаимосвязанных элементах ТНУ, а потери эксергии в линии 
всасывания абсолютно нечувствительны к изменению гидрав-
лического сопротивления конденсатора. 
На рис. 3.30 – 3.33 представлено влияние гидравлических 
сопротивлений в испарителе и конденсаторе на характер рас-
пределения эксергетических потерь вследствие трения и нерав-
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Предложенная методика построения деформированного 
термогидравлической необратимостью цикла позволила оценить 
раздельное влияние изменения гидравлических сопротивлений 
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испарителя и конденсатора на еще один вид потерь. Это потери 
в конденсаторе, обусловленные необратимостью сжатия в ком-
прессоре, так называемые потери за счет взаимовлияния смеж-































































































0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7





Рис. 3.34. Влияние гидравлических сопротивлений на потери эксергии 
за счет взаимовлияния  смежных элементов ТНУ:  
1 –  варьируется гидравлическое сопротивление  испарителя; 
2 – варьируется гидравлическое сопротивление конденсатора 
 
Анализ коэффициентов структурных связей pik,i и коэффи-
циентов взаимовлияния потерь ωk,i для различных элементов 
технологических схем ХМ и ТНУ выявил существенно нели-
нейную связь между ними. В зависимости от выбора параметра 
xk,i характер зависимости меняется. В целом для большинства 
схем при 0 < pik,i k < 1 коэффициент ωk,i  в смежных элементах 
увеличивается. 
Оценка чувствительности коэффициента структурных 
связей pik,i к изменению параметра xk,i показала, что при прочих 
равных условиях изменение интенсивности теплопередачи kF в 
испарителе и конденсаторе сказывается больше на изменении 
pik,i, чем варьирование минимального температурного напора ∆Τ, 
однако меньше, чем изменение ∆Р.  
Можно видеть, что при варьировании гидравлических со-
противлений в элементах ХМ и ТНУ зависимость изменения 
суммарных потерь от локальных потерь эксергии была фактиче-
 142 
ски линейная, а величина pik,i имела постоянное значение для 
конкретной технологической схемы. Таким образом, можно бы-
ло однозначно установить связь между структурной сложно-
стью технологической схемы и коэффициентом pik,i при измене-
нии гидравлических сопротивлений в элементе. Варьирование 
температурного напора в испарителе и газоохладителе сверх-
критической ТНУ приводит к более существенному изменению 
эксергетических потерь, как в рассматриваемом элементе, так и 
в соседних элементах, а также суммарных потерь. Поэтому ве-
личина pik,i для рассматриваемого элемента при различных ре-
жимах может существенно изменяться.  
Рассмотрим влияние изменения температурного напора в 
теплообменных аппаратах различных технологических схем 
сверхкритических ТНУ на изменение эксергетических потерь в 
элементах и на изменение коэффициента pik,i.  
Температурный напор в испарителе равен ∆Тисп = Тs2 – T0, 
где T0 – температура испарения; Тs2 – температура хладоносите-
ля на выходе из испарителя. Температурный напор в газоохла-
дителе ∆Тго = Тср
терм
 – Tсртепл, где Тсртерм – среднетермодинамиче-
ская температура R744 в газоохладителе при оптимальном дав-
лении в цикле P2опт, Twср – средняя логарифмическая температу-
ра охлаждающего теплоносителя в газоохладителе. Температур-
ный напор в регенеративном теплообменнике ∆Трт = Тго – Tвхкм, 
где Tвхкм – температура хладагента на входе в компрессор. 
На рис. 3.35 – 3.39 приведены зависимости изменения эк-
сергетических потерь в элементах при изменении минимального 
температурного напора для простой одноступенчатой схемы и 
регенеративной схемы сверхкритической ТНУ с хладагентом 
R744, полученные в работе [103].  
Анализ представленных на рис. 3.35 – 3.39 зависимостей 
показал, что при прочих равных условиях влияние изменения 
температурного напора в испарителе и газоохладителе для про-
стой одноступенчатой схемы более существенно сказывается на 
изменении эксергетических потерь во всех ее элементах, чем 
для регенеративной схемы. Это только подтверждает предполо-
жение о существовании более жестких структурных связей в 
усложненных схемах. Влияние изменения ∆Трт фактически не 





























Рис. 3.35.  Изменение 
эксергетических потерь 
в элементах простой 
одноступенчатой  схемы 
ТНУ при изменении 
минимального темпера-
турного напора в испа-
рителе 





























Рис. 3.36. Изменение 
эксергетических потерь 
в элементах простой 
одноступенчатой  схемы 
ТНУ при изменении 
минимального темпера-































Рис. 3.37.  Изменение 
эксергетических потерь в 
элементах одноступенча-
той регенеративной схемы 
ТНУ в зависимости от 






























потерь в элементах 
одноступенчатой 
регенеративной 
схемы ТНУ в зави-
симости от темпера-
























Рис. 3.39. Влияние 
изменения темпера-









Для более детального анализа структурных связей элемен-
тов простой одноступенчатой и регенеративной схемы нами 
проведен расчет структурных коэффициентов для испарителя и 
газоохладителя (рис. 3.40 и 3.41). Как видно из рисунков, струк-
турный коэффициент может принимать как положительные, так 
и отрицательные значения. Знак «–» в данном случае указывает 
только лишь на направление изменения производной.  
Для газоохладителя в рабочем диапазоне изменения ∆Тго 
от 4 до 7 °С значения piго фактически одинаковы для обеих схем. 
При дальнейшем увеличении ∆Тго наблюдается резкое измене-
ние piго, что можно объяснить скачкообразным изменением тер-
модинамических свойств R744 в сверхкритической области.  
Анализ схем сверхкритических ТНУ с помощью коэффи-
циентов структурных связей позволил выявить признаки суще-
ствования в схеме так называемых собственных эксергетиче-
ских потерь, которые зависят только от структуры схемы и не 
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определены совершенством конструкции рассматриваемого 
элемента. При варьировании температурного напора в регенера-
тивном теплообменнике величина piрт = 0, что является призна-
ком существования собственных потерь в схеме. 
 
Рис. 3.40.  Изменение структурного коэффициента испарителя 
ТНУ в зависимости от изменения ∆Тисп: 1 – простая одноступенчатая схе-


























пенчатая схема; 2–  
одноступенчатая схе-
ма с регенеративным 
теплообменником 
 
Таким образом, подводя итог, можно заключить, что 
впервые были выявлены системные закономерности влияния 
термогидравлической необратимости на эффективность холо-
дильных машин и тепловых насосов в зависимости от уровня 
структурной сложности технологической схемы. Установлено, 
что с увеличением сложности технологической схемы устойчи-
вость схемы к проявлению термогидравлической необратимости 









































Глава 4  
 
ТЕРМОЭКОНОМИЧЕСКАЯ ДИАГНОСТИКА И  
ОПТИМИЗАЦИЯ ПАРОКОМПРЕССОРНЫХ  
ТЕРМОТРАНСФОРМАТОРОВ 
Здесь представлено дальнейшее развитие инженерного 
аппарата термоэкономики с целью определения эксергетической 
стоимости потоков в элементах парокомпрессорных термот-
рансформаторов при их диагностике. 
В работах [35, 36, 162, 163] предложена новая методика 
проведения структурной термоэкономической диагностики па-
рокомпрессорных ХМ, основанная на концепции эксергетиче-
ской стоимости продукта элемента системы. Получил дальней-
шее развитие энтропийно-цикловый метод термодинамического 
анализа. Предложенная методика позволяет комплексно учесть 
влияние каждого вида необратимости на распределение эндо-
генной и экзогенной составляющих деструкции в элементе схе-
мы. Основными ее задачами являются: нахождение причин ано-
малий в работе основных элементов; распознавание различных 
видов эксергетических потерь в установке и оценка их стоимо-
сти; выявление соответствия цены выработанного холода уров-
ню капитальных затрат и термодинамическому совершенству 
элементов; оценка влияния эффективности каждого элемента на 
стоимость целевого продукта.  
Методика проведения структурного термодинамического 
анализа ХМ разработана на основе разделения деструкции эк-
сергии на внешне зависимую и внутренне зависимую части, а 
также устранимую и неизбежную ее составляющие. В работе 
усовершенствован графоаналитический и численный способ 
определения потерь от необратимости в элементах ХМ.  
В рамках системного подхода к оценке эффективности 
термотрансформаторов предлагаемая методика представляет 
собой совокупность блоков расчета энергетических, эксергети-
ческих и технико-экономических показателей ХМ. Блоки связа-
ны между собой входными и выходными термодинамическими 
и расходными характеристиками. 
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В первом блоке по результатам измерений параметров 
действительного цикла ХМ производится термодинамический 
анализ «реального объекта» и «здорового объекта». В качестве 
«здорового объекта» рассматриваются показатели установки 
после ее проектирования. По результатам расчетов находится 
эндогенная и экзогенная составляющие деструкции эксергии в 
каждом элементе, определяется потенциал улучшения термоди-
намической эффективности элемента, рассчитываются термиче-
ская и механическая составляющие эксергии в точках цикла. 
Блок включает в себя уравнения, описывающие термодинамиче-
ские и гидравлические процессы, а также уравнения для позон-
ного расчета теплообмена в элементах ХМ и ТНУ. На основе 
анализа данных, полученных по результатам диагностики, стро-
ятся эксергетические диаграммы Грассмана и Ле-Гоффа, фор-
мируются рекомендации относительно замены элементов или 
реконструкции всей схемы. Во втором блоке на основе эксерго-
экономического анализа определяется стоимость произведенно-
го установкой продукта с учетом стоимости каждого потока эк-
сергии в системе, осуществляется выбор рациональных темпе-
ратурных границ цикла при условии обеспечения минимума 
приведенных затрат на эксплуатацию установки, находится рас-
пределение эксергетических потерь в элементах, соответствую-
щее минимуму приведенных затрат. 
На рис. 4.1 представлена блок-схема структурной термо-
















ХМ и ТНУ 
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4.1. Энтропийно-цикловая методика структурного 
термодинамического анализа ХМ 
 
Термодинамический анализ процессов в ХМ можно про-
водить как графоаналитическим способом, так и численно.  
В настоящей работе представилось целесообразным усо-
вершенствовать известную [73, 164, 165] энтропийно-цикловую 
методику определения эксергетических потерь в ХМ. Анализ 
цикла усложняется выделением эндогенной и экзогенной, а 
также неизбежной и устранимой составляющих деструкции эк-
сергии. Кроме того, при анализе учитывается влияние термо-
гидравлической необратимости в цикле на эффективность ХМ. 
Ниже (рис. 4.2) предложен графоаналитический способ 
определения потерь от необратимости в элементах ХМ. Анализ 
производится методом циклов и предусматривает процедуру 
термодинамической идеализации процессов при построении их 
в T-s – диаграмме. На диаграмме отображается несколько цик-
лов: эталонный цикл-образец Карно (a-b-c-d), теоретический 
изобарный цикл (f – 2s– 2′– 3 – e) и действительный цикл (1 – 2 –
 2*– 3 – 4). Анализ циклов (f – 2s– 2′– 3 – e) и (1 – 2 – 2*– 3 – 4) 
позволяет оценить влияние различных видов потерь в элементах 
ХМ на суммарные эксергетические потери в цикле, а также 
определить долю экзогенной составляющей деструкции эксер-




Рис. 4.2. Графоаналитический способ определения  
эксергетических потерь в действительном цикле ХМ 
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Рассмотрим теоретический цикл (f–2s–2′–3–e), представ-
ленный на рис. 4.2. Этот цикл включает в себя изоэнтропный 
процесс сжатия, изоэнтальпийный процесс расширения, изобар-
ные процессы конденсации и испарения рабочего тела. Постро-
ение теоретического цикла дает возможность раздельно оценить 
влияние потерь от трения и неравновесного теплообмена в ис-
парителе и конденсаторе. Положение точки f при построении 
теоретического цикла определяется пересечением изотермы 
процесса испарения и изоэнтропы, проходящей через точку 1 
действительного цикла. Поскольку теплообмен рабочего тела и 
источников в цикле-образце должен происходить при бесконеч-
но малых разностях температур, соответственный цикл Карно 
(a – b – c – d) строится в тех же температурных границах источ-
ника Тs
ср
 и приемника тепла Тw
ср
, что и теоретический цикл. 
Ширина соответственного цикла Карно в T-s –диаграмме 
определяется положением точек a и d. Основанием цикла-
образца является отрезок (a – d). Точка d должна находиться на 
пересечении изотермы Тs
ср
 и изоэнтропы, проведенной через 
точку e. Точка а должна лежать на пересечении линии Тs
ср
 и 
изоэнтропы, проведенной через точку f. Таким образом, обеспе-
чивается равенство удельной массовой холодопроизводительно-
сти эталонного и теоретического циклов. Из T-s – диаграммы 
можно видеть, что холодопроизводительности теоретического и 
действительного циклов также равны, поскольку площадь (пл.) 
под процессом испарения (u – 4 – 1 – m) действительного цикла 
равна площади (v – e – f – m) теоретического цикла. Положение 
точки b находится на пересечении линии температуры Тwср с 
изоэнтропой сжатия (a – b) в эталонном цикле. Точка с эталон-
ного цикла находится на пересечении линии Тw
ср
 с изоэнтропой 
расширения (c – d).  
Работа эталонного цикла-образца соответствует площади 
(a – b – c – d – a). Увеличение работы из-за наличия необрати-
мостей в действительном цикле по сравнению с эталонным  
циклом эквивалентно площади (p – v – c – b – m – n – 2 – 2* – 3 –
 3′′).  
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Необратимые потери в результате неизоэнтропного сжа-
тия в компрессоре 
км,DE  эквивалентны площади  
).(км, bnmbbплED ′−−−−′=  на T–s –диаграмме.  












ssmТED ,  (4.1) 
( ) км12хлкм NiimQ −−= .   (4.2) 
Эксергетические потери в результате трения во всасыва-










,   (4.3) 
где Твс, ρвс – температура и плотность пара на всасывании в 
компрессор; ∆Ρвскм – разность между давлениями в цилиндре 
компрессора и во всасывающем трубопроводе. 
Потери от необратимости в дроссельном вентиле 
др,DE , 
эквивалентные площади )( turjt −−−− , равны 
( )34осхлдр, ssТmED −= .   (4.4)  
Эксергетические потери в конденсаторе
конд,DE , складыва-











из-за наличия гидравлических сопротивлений по тракту движе-
ния хладагента и потерь кмкд
,
−
kDE , обусловленных необратимостью 
сжатия в компрессоре, определяются, как  
кмкд
,,,кд




kDD, EEEE .  (4.5) 
Для действительного цикла площадь, эквивалентная кдD,E , 
равна )23*22.(кд −′−−−−= bjплED, . При этом доля эксергети-
ческих потерь в конденсаторе, обусловленных необратимостью 





. Если из )23*22.( −′−−−− bjпл  
вычесть )2322.( sbctsпл −−−−′−′−  и пл.(b′–2–2s–b–b′), то в 
результате получим площадь, равную перерасходу работы в 
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цикле из-за наличия гидравлических сопротивлений 
*)*2*23322**2.( −−−′−′−−=∆ sплE кРkD, . 
Перестроим площадь *)*2*23322**2.( −−−′−′−− sпл  в 
равновеликую ей площадь )33.( prjpпл −−−−′′− . Для этого 
определим положение т. 3′′ на пересечении линий P = const, 
проведенной из т. 3′, и линии i =const, проведенной из т. 3. 
Таким образом, для действительного цикла площадь на Т-
s –диаграмме, эквивалентная эксергетическим потерям в кон-
денсаторе, равна )2332(.кд −′−−−−′′−′−= bjrpплED, . Площа-
ди, эквивалентные составляющим эксергетических потерь в 

























 используется следующее уравне-
ние 




















ssТmE ,  (4.6) 
где Тw
ср
− средняя логарифмическая температура теплоносителя 
в конденсаторе.  
Величина ЕD,k
кд-км 
представляет собой экзогенную часть 
деструкции эксергии в конденсаторе и определяется из соотно-
шений ( )( )[ ]swskD ssTTmE 22ср22хлкмкд, −−= −− ,  (4.7) 
( ) ( )sss ssiiT 222222 −−=− ,    
где Т2-2s – среднетермодинамическая температура процесса, К. 
Величина приращения энтропии в конденсаторе вслед-



































ssms P , (4.8) 
где ∆Pнаг – гидравлические сопротивления в конденсаторе на 
участке снятия перегрева пара; R – универсальная газовая по-
стоянная. 
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Эндогенная деструкция эксергии в конденсаторе 
)322(. ***кд , bcjbплE END −−−′−−−= . 
Следует отметить, что только энтропийно-цикловый под-
ход позволяет выделить при анализе эндогенной и экзогенной 
составляющих отдельные виды потерь от необратимости в эле-
ментах, оказывающие различное влияние на экзогенную де-
струкцию эксергии. В работе [131] показано, что изменение 
гидравлического сопротивления испарителя в большей степени 
сказывается на величине ЕD,k
кд-км
, чем изменение гидравлическо-
го сопротивления конденсатора. Причем с ростом гидравличе-
ского сопротивления это различие только усиливается.  
Эксергетические потери в испарителе исп,DE  складывают-





 в результате конечной разности температур в 



















 используем тот же прием, что и при 
оценке потерь в конденсаторе. Если пренебречь влиянием на 
величину 
исп,DE  гидравлических сопротивлений (теоретический 
цикл), то потери от необратимости в испарителе будут состоять 






= . В этом случае площадь на Т-s –диаграмме, экви-
валентная этим потерям, будет равна )(.и
,
edafeплE ТkD −−−−=∆ . 
В действительном цикле (с учетом влияния ∆Ρи) потери в 
испарителе на Т-s –диаграмме будут эквивалентны площади 
)414(.исп, −−−−= zaплED .  
Площадь, равная перерасходу работы на преодоление тре-
ния в испарителе, может быть получена вычитанием 
)414(.)(.)414(. −−−−−−=−−−−−−−−− fedzплedafeплzaпл . 
Перестроим полученную площадь )414(. −−−−−− fedzпл  
в равновеликую ей площадь )1(. fmyfпл −−−′′− . Положение 
т. 1′′ определяется пересечением лини i = const, проведенной из 







 может быть найдена из выражения 
















ssТmE . (4.10) 
Величина производства энтропии в испарителе вследствие 
















ssms P . (4.11) 
 
Таким образом, выделенные составляющие эксергетиче-
ских потерь в испарителе можно представить в виде площадей: 
ЕD,k
∆Ри 
=пл.(f – 1′′– y – m – f), а ЕD,k∆Τи = пл.(e – f – a – d –e). 








kDE  представляет собой по-
тери эксергии в испарителе, связанные с необратимыми процес-
сами в предыдущих элементах (конденсаторе и дросселе).  
На Т-s – диаграмме дркд
,
−
kDE  эквивалентны площади 
)4( edzпл. −−− . 
Таким образом, )1(исп, daedпл.E END −−−−= . Величина 
EN
DE исп,  может быть также найдена как разность площадей 
)4(.)4(исп, edzплtcdevutпл.EEND −−−−−−−−−−−= . 








D EEE . 
Потери эксергии в компрессоре, обусловленные необра-
тимостью процессов в испарителе ЕD,k
исп-км
, эквивалентны пло-
щади )---(1. wаапл ′ . 
Величина ЕD,k
исп-км 
определяется из соотношений 
( )( )[ ]1*11хлкмисп, ssTTmE wskD −−= −− , (4.12) 
( ) ( )1*11*1*11 ssiiT −−=− . 
Эндогенная деструкция в компрессоре ENDE км,  находится 
как разность площадей  
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)1(.)22(.)(.км, waaплbsbплbnmbbплEEND −′−−−′−−−−′−−−−′= . 
Потери от необратимости, связанные с диссипативными 
явлениями в трубопроводах обвязки элементов ХМ, можно рас-
сматривать как потери вследствие дросселирования [167] ( )PjjРD ssТmE ∆∆ −= осхлтр, ,   (4.13) 
где sj и sj
∆Ρ
 – значения энтропии в конце процесса в соответ-
ствующих точках теоретического и действительного цикла.  
Потери эксергии в регенеративном теплообменнике (РТ) 
являются проявлением структурной необратимости в схеме и 
принципиально неустранимы. Процесс в РТ графически не иде-
ализируются и не отображаются на T–s –диаграмме. Потери в 
РТ не анализируются с позиции эндогенной и экзогенной со-
ставляющих.  
Эксергетические потери в дроссельном вентиле также свя-
заны исключительно со структурой технологической схемы ХМ 
и являются неустранимыми. Энтропийно-цикловый подход не 
позволяет разделить их на эндогенную и экзогенную составля-
ющие. Для этого может быть использован метод построения ги-
бридных циклов [46, 48].  
При определении устранимой и неизбежной частей эксер-
гетических потерь идеализация процесса дросселирования так-
же является искусственным приемом, однако в этом случае при 
построении идеализированного цикла следует учесть, что его 
холодопроизводительность должна быть больше на величину, 
необходимую для компенсации собственных потерь в дросселе. 
На рис. 4.3 представлен идеализированный цикл (1и – 2и – 
2и* – 3и – 4и). Границами этого цикла являются изотермы, соот-
ветствующие температурам хладоносителя на выходе из испа-
рителя Тs2 и теплоносителя на выходе из конденсатора Тw2. Тео-
ретический цикл (1т – 2т − 2т* – 3т – 4т) строится в предположе-
нии, что нижняя температурная граница в цикле на 0,5 К ниже 
Тs2, а верхняя на 0,5 К выше Тw2. Таким образом, считается, что 
существует идеальный контакт обменивающихся сред. Кроме 
того, вводится допущение, что процесс сжатия осуществляется 
при максимально достижимом для современных компрессоров 
значении изоэнтропного КПД ηis = 96 % и без теплопотерь с по-
верхности корпуса компрессора. 
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Неизбежная часть деструкции эксергии в действительном 
цикле ED,kUN равна разности между работами в теоретическом  
(1т – 2т − 2т* – 3т – 4т) и идеализированном циклах (1и – 2и – 2и* – 
3и – 4и).  
 
 
Рис. 4.3. Графоаналитический способ определения неизбежной 
части деструкции эксергии в действительном цикле ХМ  
 
Для проверки работоспособности предложенной методики 
нами проведен структурный термодинамический анализ водо-
охлаждающей ХМ. Установка включает в себя пластинчатый 
испаритель, ребристотрубный конденсатор с воздушным охла-
ждением и поршневой компрессор. Хладагентом является R22. 
Расход воздуха через конденсатор wm  = 2 кг/с, расход воды че-
рез испаритель sm = 0,9 кг/с, температура окружающей среды 
Tос = 30 oC, давление Pос=101 кПа. Остальные исходные данные 
для анализа приведены в табл. 4.1, в которой: Q0 и Qт – холодо- 
и теплопроизводительность установки; 1wT , 2wT  – температуры 
воздуха на входе и выходе из конденсатора; 1sT , 2sT  – темпера-
туры воды на входе и выходе из испарителя. В качестве варьи-
руемого параметра принималась величина перегрева в испари-
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теле. Расчет термодинамических свойств R22 проведен при по-
мощи базы данных REFPROP 7.0 [138]. 
 
Таблица 4.1 – Исходные данные для термодинами-
ческого анализа ХМ 
 
Параметр Ед. измер. 
Перегрев в испарителе ∆Тпер, К 
5 7,5 10 12,5 15 
mхл кг/с 0,1005 0,0929 0,0852 0,0778 0,0709 
Nкм кВт 4,59 4,5 4,41 4,32 4,27 
Q0 кВт 15,92 14,98 13,9 12,84 11,82 
Qт кВт 20,2 19,2 18 16,9 15,8 
2wT  К 313,29 312,86 312,21 311,66 311,13 
1wT  К 302,85 302,85 302,85 302,85 302,85 
2sT  К 280,75 281,00 281,30 281,60 281,88 
1sT  К 285,15 285,15 285,15 285,15 285,15 
 
Рассмотрим результаты структурного термодинамическо-
го анализа ХМ. На рис. 4.4 приведен характер распределения 
различных видов потерь от необратимости в испарителе и кон-
денсаторе.  
Как можно видеть из рис. 4.4 б, в конденсаторе и испари-
теле имеет место различный характер изменения потерь эксер-
гии вследствие влияния гидравлических сопротивлений по трак-
ту циркуляции хладагента. При перегреве в 10 К затраты подве-
денной эксергии, связанные с компенсацией необратимости 
процесса трения в испарителе, будут больше, чем в конденсато-
ре.  
С другой стороны, при этой же величине перегрева харак-
тер распределения потерь в результате теплообмена несколько 
иной (рис. 4.4 а). Потери в конденсаторе здесь больше, чем в 
испарителе. Этот вывод важен для проведения дальнейшего 
термоэкономического анализа, в основе которого лежит, как из-
вестно, следующий постулат: «стоимость потерянной единицы 













 Потери эксергии 
в результате 
теплообмена, кВт
Величина перегрева в испарителе, К
испаритель 0.4659 0.54928 0.63811 0.70779 0.76227
конденсатор 0.8321 0.77922 0.73813 0.79138 0.72925













Величина перегрева в испарителе, К
Испаритель 0.00556 0.00453 0.00618 0.00503 0.00375
конденсатор 0.00263 0.00037 0.00025 0.00065 0.00169
5 7.5 10 12.5 15
 
   а    б  
Рис. 4.4. Распределение эксергетических потерь в ХМ при из-
менении величины перегрева в цикле: 
а – потери эксергии вследствие теплообмена; б – потери эксергии в ре-
зультате гидравлических сопротивлений  
 
Если за 100 % принять любые изменения необратимых 
потерь (как их увеличение, так и уменьшение) в цикле, вызван-
ные варьированием некоторого параметра, то характер распре-
деления потерь эксергии в элементах может быть представлен 
нормированной гистограммой (рис. 4.5).  
 
 
Рис. 4.5. Относительное изменение потерь эксергии в элемен-
тах ХМ при варьировании  перегрева в испарителе 
 
Величина Ξ показывает изменение потерь эксергии в эле-
ментах ХМ, выраженное в долях относительно суммарного их 
изменения. На рисунке также показаны значения структурного 
коэффициента pii.k для испарителя.  
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Анализ диаграммы позволил сделать следующие выводы. 
Когда величина ∆Тпер = 12,5 К, то увеличение потерь эксергии в 
испарителе не компенсируется уменьшением потерь в других 
элементах. Поэтому такой режим работы испарителя является 
термодинамически наименее эффективным для всей системы. 
Увеличение ∆Тпер до 15 К в меньшей степени сказывается на 
изменении потерь эксергии в испарителе, однако в большей сте-
пени в остальных элементах. Таким образом, потери эксергии в 
испарителе компенсируются за счет изменения потерь в осталь-
ных элементах.  
Влияние эксергетических потерь в одном элементе на по-
тери эксергии в другом элементе при варьировании показателя 
рассматриваемого процесса нами оценивалось с помощью ко-


























где ЕD,(k+1) − эксергетические потери в смежном элементе схемы. 
Установлено, что с увеличением жесткости структурных 
связей при уменьшении pik,i величина ik ,ω  для испарителя уве-
личивается. 
Анализ рис. 4.5 позволяет сделать также и другой вывод, 
связанный с понятиями об эндогенной ED,kEN и экзогенной ED,kEX 
составляющих деструкции эксергии. Как известно, под ED,kEN 
понимается та часть деструкции эксергии в рассматриваемом 
элементе, которая не зависит от изменения деструкции в других 
элементах. Следовательно, при изменении показателя процесса 
в рассматриваемом элементе (в нашем случае это ∆Тпер) в 
остальных элементах меняется только экзогенная часть, в то 
время как в нем самом происходит изменение обеих составля-
ющих деструкции эксергии. При малом значении pii.k изменение 
ED,kEX в системе больше. Следует отметить, что результаты ана-
лиза чувствительности в существенной мере зависят от выбора 
варьируемого параметра, поэтому окончательные выводы отно-
сительно силы межэлементных связей можно сделать после то-
го, когда будут проварьированы параметры процессов всех ос-
новных элементов. 
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Изменение эксергетической холодопроизводительности 










=α ,   (4.15) 
 
где ∆ЕD,k  – изменение деструкции эксергии в элементе ХМ;  












На рис. 4.6 показано изменение коэффициента потерь эк-
сергии продукта при увеличении перегрева, из которого видно, 
что при ∆Тпер = 10 К значение αпрод  для конденсатора мини-
мально, т. е. имеет место наименьшее влияние потерь эксергии в 
конденсаторе на уменьшение эксергетической холодопроизво-










αпрод при варьировании пе-
регрева в испарителе 
 
 
При проведении эксергетического анализа часто исполь-











Следует отметить, что для усовершенствования ХМ ре-
зультаты анализа по показателю kχ  мало информативны, а во-
прос о том, какой элемент термодинамически самый неэффек-
тивный, для стандартной структуры ХМ неактуален, поскольку 
традиционный эксергетический анализ дает на него вполне од-
нозначный ответ – это компрессор. 
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Использование показателя kχ  в большей степени целесо-
образно при сравнении эффективности неподобных элементов в 
сложных нестандартных схемах ХМ. Для стандартной схемы 
ХМ этот анализ необходим для упрощенной оценки межэле-
ментных связей при изменении режима работы системы. Из 
рис. 4.7 видно, что с ростом величины перегрева происходит 
увеличение относительных эксергетических потерь kχ  в испа-






Рис. 4.7. Изменение 
относительных эксер-
гетических потерь в 




Для анализа совершенства процесса теплопередачи в ис-
парителе и конденсаторе используется число единиц деструкции 






= , где ( )mincm ⋅  – меньшая эквива-
лентная теплоемкость теплоносителя в теплообменнике.  
На рис. 4.8 приведена зависимость TN  для испарителя и 
конденсатора при изменении величины перегрева. Как видно из 
рисунка, характер изменения TN  для испарителя и конденсато-








Рис. 4.8. Число еди-
ниц деструкции эк-




Дальнейший анализ ХМ должен дать ответ на вопрос, 
насколько реально могут быть снижены потери эксергии при 
изменении конструктивных или режимных параметров данной 
системы. Это возможно только путем выделения в системе 
устранимой EDAV и неизбежной EDUN составляющих деструкции 
эксергии. На рис. 4.9 приведен характер распределения в про-
центном соотношении величин EDAV и EDUN при изменении ∆Тпер. 
Как можно видеть на представленной гистограмме, с увеличе-








ние устранимой и 
неизбежной доли 
деструкции эксер-
гии в ХМ при варь-
ировании перегрева 
В табл. 4.2 представлены значения устранимой ED,kAV и  
неизбежной ED,kUN составляющих деструкции для каждого эле-
мента ХМ. 
 
Таблица 4.2 – Изменение ED,kAV и ED,kUN в элементах ХМ 





DE исп,  
UN
DE исп,  
AV
DE км,  
UN
DE км,  
AV
DE кд,  
UN
DE кд,  
UN






5 0,040 0,441 1,170 0,167 0,253 0,588 0,236 0,197 
7,5 0,143 0,413 1,169 0,162 0,257 0,539 0,234 0,185 
10 0,263 0,380 1,166 0,157 0,295 0,470 0,234 0,177 
12,5 0,365 0,348 1,159 0,153 0,327 0,415 0,232 0,169 
15 0,448 0,318 1,186 0,149 0,369 0,365 0,228 0,166 
 
Анализ результатов расчета, приведенных в табл. 4.2, поз-
волил сделать следующие выводы. С ростом перегрева доля 
устранимой деструкции эксергии в испарителе 
AV
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с 8,3 до 54 % , в конденсаторе AVDE кд,  она также увеличивается с 
30 до 50,2 %, однако для компрессора устранимая часть де-
струкции AVDE км,  снижается с 87 до 50,7 %.  
Как было уже отмечено выше, деструкция эксергии в 
дросселе является принципиально неустранимой. Однако она 
также может зависеть от несовершенства процессов в других 
элементах. Внешне зависимая неустранимая деструкция в дрос-
селе *др,
UN
DE  может быть получена путем анализа процессов дрос-
селирования в действительном и теоретическом цикле (рис. 4.2). 
Разность деструкции в дросселе для теоретического и действи-
тельного циклов определяет величину *др,
UN
DE . 
Для нахождения ED,kEN и ED,kEX нами использовались два 
подхода. Это предложенный выше графоаналитический энтро-
пийно-цикловый подход и, так называемый, инженерный под-
ход, рассмотренный в работе [46]. Оба подхода имеют как пре-
имущества, так и недостатки. Одним из главных достоинств 
графоаналитического подхода является то, что для определения 
ED,kEN и ED,kEX фактически необходимо иметь данные экспери-
мента только для одного режима. 
 В табл. 4.3 приведены 
значения ED,kEN и ED,kEX для 
режима работы ХМ при 
∆Тпер = 5 К, вычисленные с 
помощью энтропийно-
циклового подхода. 
Следует отметить, что 
нами был несколько изме-
нен алгоритм расчета ED,kEN 
и ED,kEX в рамках инженер-
ного подхода [46]. 
Таблица 4.3 – Значения 
эндогенной и экзогенной 
деструкции эксергии 
Элемент 
ED,k ED,kEN ED,kEX 
кВт 
Компрессор 1,122 0,465 0,675 
Конденсатор 0,834 0,666 0,174 
Испаритель 0,471 0,455 0,016 
Известно [10, 39, 40], что эксергетические КПД элементов 
взаимосвязаны между собой сложными нелинейными зависимо-
стями, поэтому при изменении режима работы одного элемента 
изменяются КПД остальных элементов. Таким образом, исполь-
зование инженерного подхода к вычислению ED,kEN и ED,kEX тре-
бует проведения многовариантных расчетов при постоянном 
эксергетическом КПД k-го компонента, когда все остальные па-
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раметры изменяются. При этом каждый раз должен варьиро-
ваться параметр, определяющий процесс в рассматриваемом 
компоненте, а само значение КПД должно находиться методом 
разделения в системе эксергетических потоков по качественно-
му признаку «продукт» и «топливо» элемента, что излишне пе-
регружает сам анализ. При ограниченной исходной информации 
о степени влияния КПД каждого процесса на эффективность 
всей системы нами предлагается следующая схема расчета ED,kEN 
и ED,kEX.  
Для определения ED,kEN и ED,kEX в k-м компоненте методом 
линейной регрессии были получены зависимости между КПД 
всех элементов ХМ, суммарными потерями сум,DE  в системе и 
потерями в остальных элементах kDDD EEE ,сум,.ост −= , исключая 
потери в рассматриваемом k-ом элементе. Далее по полученным 
зависимостям, фиксируя значения всех КПД, определены значе-
ния 
.остDE  при варьируемых сум,DE  для k-го элемента и построены 
линейные зависимости 
сум,DE  от .остDE , соответствующие рас-
сматриваемым режимам. Таким образом, мы дважды воспользо-
вались методом линейной регрессии, вначале для получения за-
висимости ( )экскдэкскмэксиспсум,.ост ,,, ηηη= DD EfE , а затем для нахожде-
ния коэффициентов уравнения ENkDDD EbEE ,остсум, +=  в каждом ре-
жиме. 
В табл. 4.4 приведены исходные данные для получения 
линейных зависимостей ( )экскдэкскмэксиспсум,.ост ,,, ηηη= DD EfE  для ос-
новных элементов рассматриваемой ХМ.  
 
Таблица 4.4 – Исходные данные для расчета ED,kEN и ED,kEX 
 
Режим 1 2 3 4 5 
∆Тпер, К 5 7,5 10 12,5 15 




испη  0,891 0,870 0,845 0,826 0,810 




кмη  0,742 0,741 0,738 0,732 0,724 
ЕD,км 1,122 1,105 1,092 1,098 1,117 
Конденсатор 
экс
кдη  0,808 0,817 0,823 0,806 0,819 
ЕD,кд 0,834 0,779 0,738 0,792 0,730 
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Значения эксергетических КПД получены на основе эн-
тропийно-циклового метода анализа с использованием извест-
ного уравнения км,
экс 1 NE kDk −=η . 
На рис. 4.10 – 4.12 представлены зависимости сум,DE  от 
.DE ост  для испарителя, компрессора и конденсатора при задан-
ных температурах перегрева в испарителе. Точками на рисунках 
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В табл. 4.5 приведены значения эндогенной составляющей 
деструкции эксергии k-го компонента, определенные по  
рис. 4.10 – 4.12.  
 
Таблица 4.5. – Эндогенная часть деструкции  





























5 0,47 100 0,53 47,2 0,61 73,1 
7,5 0,55 100 0,51 46,2 0,55 70,6 
10 0,64 100 0,48 44,0 0,50 67,8 
12,5 0,71 100 0,45 41,0 0,55 69,4 
15 0,77 100 0,47 42,1 0,48 65,8 
 
Как видно из таблицы, потери эксергии в испарителе ЕD,исп 
состоят только из ED,kEN. Это согласуется с результатами работ 
[46, 48], в которых отмечается, что инженерный подход в отли-
чие от термодинамического подхода дает значения доли экзо-
генной части деструкции эксергии в общих потерях в элементе 
не более 1 %. 
Проведенный структурный термодинамический анализ 
ХМ показал, что значительная часть деструкции эксергии в 
компрессоре (более 50 %) преимущественно связана с неэффек-
тивностью смежных элементов схемы. Для конденсатора экзо-
генная составляющая деструкции эксергии не превышает 30 %. 
Более 98 % деструкции эксергии в испарителе составляет эндо-
генная ее часть. Анализ показателей чувствительности цикла 
показал, что с увеличением жесткости структурных связей в 
схеме ХМ экзогенная деструкция эксергии в элементе изменяет-
ся больше, чем эндогенная, а коэффициент взаимовлияния по-
терь увеличивается. 
Формализация результатов анализа, т. е. перевод их в 
практическую плоскость для эксплуатационной диагностики, 
требует введения дополнительных процедур, устанавливающих 
связь между изменением составляющих деструкций эксергии и 
изменением конкретных замеряемых параметров в установке. 
Далее создаются диагностические карты возможных аномалий в 
работе установки с соответствующим им распределением со-
ставляющих деструкций эксергии в элементах. 
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4.2. Методика структурной термоэкономической  
диагностики парокомпрессорной ХМ 
 
Известно [6], что стоимости термической и механической 
составляющей физической эксергии не равны, поэтому для кор-
ректного определения стоимости потока эксергии, проходящего 
через элементы ХМ, в методике предусмотрена процедура раз-
деления эксергии на термическую и механическую составляю-
щие. В связи  с этим элементы ХМ можно подразделить на: по-
требляющие механическую эксергию и генерирующие термиче-
скую (компрессор); потребляющие термическую эксергию (кон-
денсатор и испаритель); производящие термическую эксергию, 
но не потребляющий механическую (дроссель). 
Термическая эксергия возникает при условии Т ≠ Тос, а 
механическая при Р ≠ Рос, где Тос и Рос температура и давление 
окружающей среды. 
Термическая часть эксергии потока определяется по сле-
дующему выражению [47, 168, 170] ( ) ( )[ ]МocМхл iiiiTi ssTiimE −−−= .  (4.16) 
где ),( iii PTfi = , ),( осМ ii PTfi =  – энтальпии хладагента в i-ых 
точках цикла, кДж/кг; ),( iii PTfs = , ),( осМ ii PTfs =  – энтропии 
хладагента в i-ых точках цикла, кДж/(кг·К). 
Механическая часть эксергии потока находится как [47, 
168, 170] ( ) ( )[ ]осос ssTiimE iii −−−= МocМхлМ , (4.17) 
где iос , sос – энтальпия и энтропия хладагента при Тос и Рос. 
Суммируя выражения (4.16) и (4.17), получаем полную 
эксергию потока  
( ) ( )[ ]осос ssTiimEEE iiiii −−−=+= ocхлTМ .   (4.18) 
Эксергия и анергия хладагента в характерных точках цик-
ла находятся по формулам 
[ ]iii sTimB ⋅−= ocхл ,   (4.19) 
( )[ ]осос issTmAn ii +−= ocхл ,  (4.20) 
а анергия теплового потока, как 
Т
TQAnQ ос= .   (4.21) 
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Для определения термической и механической составля-
ющих эксергии по уравнениям (4.16) и (4.17) на Т-s –диаграмме 
(рис. 4.13) схематично показано определение Мis , Мii , 0s  и 0i . 
Поскольку термическая составляющая эксергии – это аналог 
теплоты, отведенной при Pi=сonst от Тi  до Тос, а механическая – 
это работа изотермического расширения от Pi до Pос при Тос= 
сonst, то, согласно рекомендациям работы [170], Мis  и Мii  нахо-
дятся на пересечении Pi=сonst с изотермой Тос, а 0s  и 0i  опреде-








Рис. 4.13. Цикл 
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В табл. 4.6 приведены основные зависимости для прове-
дения углубленного эксергетического анализа ХМ с учетом раз-
деления потока эксергии.  
 
Таблица 4.6. − Основные расчетные зависимости для  
эксергетического анализа ХМ 
 
Компрессор Конденсатор Испаритель Дроссель 
















































др EEE −=  
Деструкция эксергии k,DE  









































 ( )45ocдр, ssTmE хлD −=  
 
Для оценки термодинамической эффективности нами ис-
пользовались следующие показатели: 








=η ,   (4.22) 




– потенциал улучшения термодинамической эффективно-
сти элемента (показатель Ван Гула) [171] 
 
 ( ) %1001
,
экс
⋅η−= kDEIP k ;  (4.23) 
 












,   (4.24) 
где ЕQ0 – эксергетическая холодопроизводительность. 
По результатам термодинамического анализа водоохла-
ждающей ХМ холодопроизводительностью 15,9 кВт (хладагент 
R22) были построены диаграммы Грассмана и Ле-Гоффа  
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(рис. 4.15). Исходные данные для анализа ХМ приведены нами в 
подразделе 4.1. 
Анализ диаграммы Грассмана показал, что в рассматрива-
емой ХМ внутри элементов схемы циркулирует значительная 
эксергия потока (поток Е1), которая превышает результирую-
щую затраченную эксергию системы. Практически это выража-
ется в том, что эксергетические КПД элементов ХМ значитель-









0,794, а =η экс 0,238. Таким об-
разом, установке в целом характерна низкая эффективность, но 
в тоже время в ней имеется определенный резерв для повыше-
ния термодинамической эффективности. Количественная оценка 
этого резерва и определение возможных путей реконструкции 







Рис. 4.15. Эксергетические диаграммы ХМ: 
а – Грассмана; б – Ле-Гоффа 
 
В отличие от эксергетической диаграммы Грассмана, в ко-
торой рассматриваются только параметры на входе и выходе из 
элементов, приведенная на рис. 4.15 б Q-θ диаграмма Ле-Гоффа 
позволяет оценить вклад различных участков по сечению тепло-
обменных аппаратов в общие затраты эксергии в ХМ. При по-
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строении диаграммы использовались результаты позонного рас-
чета гидравлических и теплообменных процессов в испарителе 
и конденсаторе, выполненные с помощью методики, предло-
женной в работе [105], а также с учетом рекомендаций более 
ранней работы [135].  
Правила построения диаграммы Ле-Гоффа подробно рас-
смотрены Т. В. Морозюк в работах [19, 73]. По оси абсцисс на 
Q-θ диаграмме (рис. 4.15 б) откладывалось количество теплоты 
Q в процессах цикла и мощность приводной энергии, а по оси 
ординат – температурный фактор Карно θ. Уровень θ = 0 на диа-
грамме соответствует температуре испарения хладагента. Линия 
5 - 6 - 7 - 8 – процесс в конденсаторе; 11 - 10 – нагрев охлажда-
ющего конденсатор теплоносителя; 2 - 12 - 13 – процесс в испа-
рителе; 3 - 4 – охлаждение хладоносителя в испарителе.  
Деструкция эксергии в испарителе эквивалентна площади 
пл.(2-13-12-4-14). Эксергия 0QE , отведенная в испарителе, равна 
площади пл.(3-4-14).  
Эксергия, отводимая охлаждающим теплоносителем в 
конденсаторе в окружающую среду, описывается площадью 
пл.(1-20-11-10). Деструкция эксергии в конденсаторе эквива-
лентна площади фигуры пл.(10-5-6-7-8-11). Подводимая к ком-
прессору механическая эксергия на Q-θ диаграмме выражается 
пл.(1-16-17-2). 
Фигура площадью пл.(19-18-8-7-6) эквивалентна суммар-
ной величине анергии Аn (непреобразованной энергии) в ХМ. 
Сложная фигура пл.(1-2-3-4-11-10) характеризует величину 
анергии теплоносителя. Тот факт, что на диаграмме Ле-Гоффа 
отображается величина непреобразованной энергии в установке 
и величины эксергетических потерь в элементах ХМ, позволяет 
использовать ее, как инструмент при реконструкции существу-
ющей схемы установки. Так, например, площадь фигуры пл.(1-
2-3-4-11-10) может быть минимизирована за счет организации в 
схеме рециркуляции потоков эксергии включением в схему ХМ 
регенеративного теплообменника. В этом случае уменьшение 
затраченной эксергии привода компрессора отображается пло-
щадью фигуры пл.(1-2-9).  
На рис. 4.16 представлена оценка термодинамической эф-
фективности элементов ХМ по показателям φ и IP. 
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      а          б 
Рис. 4.16. Показатели термодинамической эффективности ХМ: 
а – коэффициент потребления эксергии в элементах ХМ; 
б – показатель Ван Гула 
 
Как можно видеть из рисунка, конденсатор имеет самый 
низкий коэффициент потребления эксергии φ, однако при этом 
обладает потенциалом повышения термодинамической эффек-
тивности порядка 50 %. Это можно объяснить тем, что значи-
тельная доля деструкции эксергии в конденсаторе связана с дру-
гими элементами, т.е. является экзогенной [35]. Дроссель по-
требляет в виде эксергии «топлива» порядка 37 % от общей 
подведенной к установке эксергии, однако при этом имеет са-
мый низкий показатель IP. 
Ниже рассмотрим цели и задачи второго блока диагности-
ки ХМ, в котором на основе эксергоэкономического анализа 
определяется стоимость произведенного установкой продукта 
(холода) с учетом стоимости каждого потока эксергии в систе-
ме. Согласно [74] эксергетическая стоимость ставится в соот-
ветствие каждому потоку в системе и выражается количеством 
денежных единиц, «переносимых потоком» за рассматриваемое 
время.  
 
4.3. Формирование эксергетической стоимости холода 
на основе термоэкономических моделей 
 
Термоэкономическая диагностика, являясь прикладной дис-
циплиной, рассматривает решение двух взаимосвязанных задач. 
Первая задача, как отмечалось ранее, заключается в выявлении 
причин снижения эффективности энергопреобразующих систем 
и поиске аномалий в работе ее элементов. Второй задачей явля-
ется определение стоимости целевого продукта энергопреобра-
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зующей системы с учетом степени термодинамического совер-
шенства ее элементов. Эта задача тесным образом переплетается 
с одной из главных задач термоэкономики − задачей определе-
ния «естественной» или как ее еще называют «равновесной» 
цены продукта, свободной от конъюнктуры рынка. Как известно 
[172], используя только рыночный механизм определения стои-
мости, невозможно прогнозировать экономическое развитие 
любой отрасли (промышленность, коммунальный сектор, транс-
порт), стимулировать производство и внедрение дорогостоящих 
энергосберегающих технологий. Таким образом, решение вто-
рой задачи фактически позволяет заложить основы для форми-
рования тарифов на выработанную тепловую и электрическую 
энергии, а также холод в зависимости от вида и, главное, «каче-
ства» генерирующей установки.  
При проведении термоэкономической диагностики прово-
дится декомпозиция эксергетических потоков в установке по их 
целевому признаку («топливо» – «продукт»). Декомпозиция 
позволяет получить чрезвычайно важную для исследователя 
информацию об изменении стоимости эксергии, переносимой 
внутри системы. 
На основе схемы декомпозиции составляется термоэконо-
мическая модель, представляющая собой уравнения стоимост-
ного баланса выделенных зон, а также участков в технологиче-
ской схеме установки. Однако, чтобы проследить процесс фор-
мирования стоимости целевого продукта, математической моде-
ли, описывающей физическую структуру установки, не доста-
точно. Ограниченность ранних работ по термоэкономике, 
например [62, 64], заключалось в том, что при формировании 
стоимости за основу принималась схема декомпозиции, состоя-
щая из тех же потоков и компонентов, которые присутствуют в 
физической структуре установки. Таким способом затрудни-
тельно адекватно описывать диссипативные элементы в схеме. 
В ряде последних работ [61, 173] применен подход к декомпо-
зиции, основанный на представлении эксергетических потоков в 
виде «топлива» и «продукта» элемента с учетом перераспреде-
ления внешних ресурсов (схема декомпозиции «топливо-
продукт-остаток»). 
Следует отметить, что в ранних работах конденсатор 
представлялся исключительно как диссипативный элемент, 
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функцией которого, в термодинамическом смысле, было «рассе-
вание теплоты», без которого «замкнуть» цикл нельзя. Очевид-
но, что в такой термодинамической трактовке функционального 
назначения конденсатора не представлялось возможным выде-
лить его целевой продукт. 
Введение Х. Франгопулосом в 1987 году в термоэкономи-
ческий анализ новой функции ( )осхлocнег ssmTS ii −⋅−= , названной 
«негэнтропией», явилось большим шагом вперед в развитии 
теории эксергетической стоимости, поскольку это дало возмож-
ность выделять целевой продукт конденсатора паросиловой 
установки [56].  
Ключевые положения негэнтропийного подхода к созда-
нию схемы декомпозиции потоков, вытекающие из констатации 
известной сути термодинамических процессов в цикле и назна-
чения элементов и блоков в схеме, следующие: 
1. Процесс в конденсаторе происходит с уменьшением эн-
тропии рабочего вещества, при котором система переходит от 
состояния с меньшей вероятностью (пар) в состояние с большей 
вероятностью (жидкость). Происходит своего рода «упаковка» 
рабочего вещества. Такая «упаковка» (фазовый переход) пред-
ставляет собой «продукт» конденсатора, на получение которого 
затрачивается эксергия. В этом смысле конденсатор является 
поставщиком потока негэнтропии для других элементов, кото-
рый необходим для того, чтобы скомпенсировать внутреннюю 
диссипацию энергии в цикле, и тем самым, затормозить движе-
ние системы в сторону термодинамического равновесия. 
2. Наряду с потоком эксергии вводится поток негэнтро-
пии, как фиктивный, поскольку он не соответствует направле-
нию движения хладагента в гидравлическом контуре термот-
рансформатора. 
3. Конденсатор является элементом, через который из си-
стемы в окружающую среду отводится генерируемая в цикле 
теплота, в том числе неиспользуемая теплота трения. 
4. Стоимость остаточного потока, связанная с затратами 
на нагрев и отвод в окружающую среду от конденсатора неис-
пользуемого в системе потока, распределяется между элемента-
ми, в которых энтропия рабочей жидкости в процессе увеличи-
вается. Распределение стоимости производится пропорциональ-
но деструкции эксергии в этих элементах.  
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В настоящее время можно обозначить три основных под-
хода к созданию схемы декомпозиции потоков и, соответствен-
но, к формированию стоимости целевого продукта. Первый 
подход предусматривает выделение в схеме только потоков эк-
сергии (E модель) [47]. Второй подход [173] использует негэн-
тропию в качестве фиктивного потока наряду с потоком эксер-
гии (E-S модель). Третий подход, предложенный в [174], рас-
сматривает поток негэнтропии как компонент потока эксергии, 
т.е. разделяет эксергию на энтропийную и энтальпийную со-
ставляющие (H - S модель). 
Разрабатывая новые подходы к декомпозиции эксергети-
ческих потоков в термотрансформаторах, авторы [174], по сути, 
стараются преодолеть противоречие, связанное с корректной 
оценкой эффективности конденсатора и целевого продукта всей 
системы. Так, например, вычисление «продукта» конденсатора 
на основе использования понятия о негэнтропии в качестве фик-
тивного потока, присоединяемого к потоку эксергии, приводит к 
парадоксальному выводу: «продукт» в конденсаторе больше, 
чем его «топливо», а соответственно КПД конденсатора выше 
100%. Это противоречие негэнтропийного подхода используют 
авторы работы [174], записывая уравнение для КПД конденса-
тора в виде соотношения между негэнтропией и энтальпией, 
которое в неявном виде показывает, что «продуктом» в нем яв-
ляется негэнтропия, а «топливом» – энтальпия. В этом случае 
возникает вопрос: что же является «топливом» конденсатора? 
Энтальпия? Или все же эксергия? На первый взгляд, представ-
ляется логически более последовательным считать, что для кон-
денсатора негэнтропия − это «продукт», а энтальпия – это его 
«топливо» [174]. В качестве аргумента здесь выступает «желез-
ный» постулат термодинамики (в реальном цикле КПД элемента 
будет всегда меньше, чем 100 %).  
Ответ на этот вопрос может быть получен только при де-
тальном анализе преимуществ и недостатков термоэкономиче-
ских Е, Н-S и Е-S моделей. Каждая модель основана на уравне-
нии эксергетического баланса, записанного для элементов тер-
модинамической системы. Однако при разделении эксергетиче-
ских потоков на «топливо» и «продукт» в моделях имеются су-
щественные отличия. Более того, эти понятия по-разному трак-
туются, а, следовательно, различаются подходы и в оценке сто-
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имости этих потоков и в самой процедуре декомпозиции. Так в 
Е и Е-S моделях производится разделение потоков эксергии Е на 
термическую и механическую составляющие, а в Н-S модели на 
энтальпийную и энтропийную части.  
В табл. 4.7 приведено сравнение основных термоэкономи-
ческих моделей формирования стоимости целевого продукта.  
 
Таблица 4.7.– Сравнение термоэкономических моделей 
 
 
Е модель Н-S модель Е-S модель  
Эксергетический баланс в каждом элементе термодинамической системы 
kLkDkk EEEE ,,
выхвх +=−∑ ∑   (4.25) 
Разделение потоков на «топливо» и «продукт» 
kLkDkPkF EEEE ,,,, ++=  kLkDkk EEPF ,, ++=  kkk LPF +=  (4.26)÷ (4.28) 
Эксергия Еі представ-
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Назначается равной 
k,Fk,D cc =  
Стоимость деструк-






В таблице приняты следующие обозначения: ∑ ∑ выхвх kk E,E – 
эксергетические потоки на входе в элемент и на выходе из него; 
kL – неиспользуемый поток эксергии, в том числе уходящий из 
системы через диссипативный элемент; kF и kP – «топливо» и 
«продукт» элемента соответственно; kPc , , kFc , – удельная стои-
мость «продукта» и «топлива», соответственно (грн/кВт); kZ – 
инвестиционная стоимость оборудования, грн.  
Для корректного сравнения результатов во всех моделях 
нами использовался единый подход к определению стоимости 
эксергетических потоков [5], в основе которого лежат известные 
правила P для «продукта» и F для «топлива» элемента. Согласно 
правилу Р удельная стоимость термической части эксергии рав-
на стоимости ее механической части. По правилу F стоимости 
входящих и выходящих потоков эксергии при прохождении че-
рез k-й элемент не изменяются и равны стоимости «топлива» 
этого элемента. При этом стоимости термической и механиче-
ской частей могут различаться. 
В настоящее время в мире принята методика экономиче-
ской оценки систем генерации тепла или холода, в которой 
вклад капитальной составляющей в стоимость целевого продук-
та определяется из расчета возврата банковских инвестиций в 
проект. Таким образом нивелируется вклад капитальной состав-
ляющей в стоимость целевого продукта, что в целом должно 
способствовать более интенсивному внедрению дорогостоящих 
энергосберегающих технологий. Инвестиционная составляющая 
в стоимости продукта определяется из тех соображений, чтобы 
за срок эксплуатации установки банку была возвращена ссуда с 











rrZZ ,     (4.32) 
где kZ  – исходная капитальная стоимость элемента; r – коэффи-
циент дисконтирования (банковский процент); n − годы эксплу-
атации установки. 
Остановимся подробнее на некоторых основных отличи-
ях, преимуществах и недостатках этих моделей, которые соб-
ственно и определили столь разные подходы к декомпозиции. 
Так в Е модели при переходе от эксергетического баланса (4.26, 
табл. 4.7) к стоимостному балансу (4.29, табл. 4.7) деструкция 
эксергии ЕD,k и потери эксергии в окружающую среду ЕD,L выпа-
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дают из рассмотрения, т.е. наблюдается несоответствие эксерге-
тических балансов со стоимостными. Стоимость деструкции при 
этом назначается директивно и равна удельной стоимости «топ-
лива» элемента вне зависимости от природы возникновения де-
струкции ЕD,k и средств на ее устранение. Это не всегда верно, 
т.к. ЕD,k в одном элементе может быть обусловлена неэффектив-
ностью другого взаимосвязанного с ним элемента. Если же по-
пытаться на основе выражения (4.26) записать стоимостной ба-
ланс, полагая, что удельная стоимость деструкции равна удель-
ной стоимости «топлива» элемента, то это может привести к 
парадоксальному выводу, что чем больше ЕD,k, тем меньше сто-
имость продукта: ( ) kkLkDkFkFkPkP ZEEEcEc +−−= ,,,,,, . 
Таким образом, основной недостаток Е модели заключа-
ется в том, что нет четкой взаимосвязи между эксергетическими 
и стоимостными балансами, а это не позволяет определить ре-
альную стоимость деструкции эксергии в элементе. 
С целью устранения недостатков Е модели была предло-
жена Е-S модель (см. табл. 4.7), в которой при разделении пото-
ков на «топливо» и «продукт» подходят с иных позиций. В Е-S 
модели эксергетический баланс включает следующие потоки:  
эксергия «топлива» элемента; эксергия «продукта» элемента; 
«потоки эксергии», которые безвозвратно покидают систему и в 
дальнейшем не участвуют в процессе формирования стоимости 
(4.28, табл. 4.7). Последние связаны только с диссипативными 
элементами, которые контактируют с окружающей средой. В 
стоимостном балансе деструкция эксергии, в зависимости от 
методов ее устранения, может рассматриваться либо как «топ-
ливо», либо как «продукт». В первом случае, она связана с по-
вышением мощности на привод компрессора и увеличением 
эксплуатационных затрат. Во втором случае – это дополнитель-
ные инвестиционные вложения, направленные на устранение 
деструкции эксергии в элементе, связанные с его усовершен-
ствованием.  
Как было сказано выше, одним из недостатков Е-S модели 
является сложность в определении КПД конденсатора. Как из-
вестно [10], оценка КПД конденсатора, основанная на тех же 
принципах, что и для обычных рекуперативных теплообменни-
ков, не имеет смысла, поскольку полезный эффект здесь не свя-
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зан с повышением эксергии вещества. В. М. Бродянским был 
предложен косвенный способ вычисления КПД конденсатора 
через отношение реального КПД установки к ее фиктивному 
КПД, при вычислении которого принималось, что на вход кон-
денсатора поступает пар, имеющий термическую эксергию рав-
ную нулю, т.е. Т = Тос.  
Появление Н-S модели, по нашему мнению, связано, в ос-
новном, с недопониманием принципов составления схемы де-
композиции для Е-S модели. Несмотря на внешнюю схожесть с 
Е-S моделью (разделение потока эксергии Е на энтальпийную и 
энтропийную части), она, по сути своей, является упрощенной Е 
моделью, однако при этом утратившей все ее достоинства, такие 
как взаимосвязь потоков системы с окружающей средой (разде-
ление потока эксергии Е на термическую и механическую со-
ставляющие), а также учет потока термической эксергии после 
дросселя в качестве его «продукта». 
От общего анализа перейдем к конкретному применению 
каждой из рассмотренных моделей на примере определения 
стоимости холода, выработанного парокомпрессорной холо-
дильной машиной (ХМ). 
Разделение эксергетических потоков на «топливо» и 
«продукт» для элементов ХМ на основе Е модели представлено 
в табл. 4.8. 
 
Таблица 4.8.  –Термодинамический анализ ХМ по Е модели 
 
Компрессор Конденсатор Дроссель Испаритель 
Эксергия «топлива»  
T













EEEF +=  
Эксергия «продукта»  
( ) T2М1М2км, EEEEP +−=  вхвыхкд, wwР EEE −=  Т5др, EEР =  вхвыхисп, ssP EEE −=  
 
Поскольку в ХМ имеет место взаимовлияние потерь эк-
сергии не только в последовательно расположенных элементах, 
но и в смежных, то при определении стоимости потока произво-
дить ее расчет последовательно от элемента к элементу, привя-
зываясь к гидравлическому контуру циркуляции хладагента в 
ХМ, некорректно. При таком подходе накопление стоимости 
потока эксергии будет отражаться только на последующем эле-
менте. Это является одним из «слабых» мест Е модели. 
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В табл. 4.9 показано разделение эксергетических потоков 
на «топливо» и «продукт» на основе H-S и Е-S моделей.  
 
Таблица 4.9. –Сравнение H-S и Е-S моделей 
H-S модель Е-S модель 
Эксергетический баланс компрессора: 
21кмкм, EENED −+=                      (4.33) 
Разделение на «топливо» и «продукт» потоков Е в компрессоре 
( )21oc21кмкм, SSTHHNED −−−+=   
или 
( )[ ] ( )1212ocкмкм, HHSSTNED −−−+=  
 
Учитывая, что ( )12ocкм, SSTED −=  запишем 
(4.33) в виде ( ) 21км12oc ЕЕNSST −+=−  или 
( )( ) ( )1221o.c.км0 ЕЕSSTN −−−+=  
Величина ( )21ocнегкм SSTS −=   
«Топливо» и «продукт» компрессора 
( )[ ] кмкм12ocкмкм SNSSTNF +=−+=
( ) км12км НHHР =−=  
( )негкмкмкм SNF +=   
( ) МкмТкм12км EEЕЕP +=−=  
Эксергетический баланс конденсатора: 
к
/42, QD EEEE −−=кд                    (4.34) 
Разделение на «топливо» и «продукт» потоков Е в конденсаторе 
 ( ) ( )//
к 42oc42кд, SSTHHEE QD −−−=+  
( ) ( )/42ocкк, 1 SSTQED −−θ−=кд , 
ккк
θ= QEQ ,  из (4.34) 
( ) ( ) кк4242ocкк //1 θ−−=−−θ− QEESSTQ , т.к. 
( )24oc / SSTS −=негкд , то негкдSEEQ −−= /42к  
«Топливо» и «продукт» конденсатора ( ) кд42кд / НHHF =−= , ( ) кд42ocкд / SSSTР =−=  
М





кдкд SР =  
Эксергетический баланс дросселя: 
54др, EEED −=                         (4.35) 
Разделение на «топливо» и «продукт» потоков Е в дросселе 
 
( ) ( )45oc54др, SSTННED −+−=  
( ) МдрТдр5445oc EEEESST +−=−=−  
( )54ocнегдр SSTS −= , тогда ТдрдрМдр0 ESE −+=  
«Топливо» и «продукт» дросселя  
При таком разделении у дросселя нет продук-
та. Для разрешения этой задачи авторы вводят 




дрдр SEF += , 
Т
дрдр EР =  
Эксергетический баланс испарителя: 
оQD EEEE +−= 65исп,
                     (4.36) 
Разделение на «топливо» и «продукт» потоков Е в испарителе 
( ) ( )
05656ocисп, QD EHHSSTE +−−−=  
 
( ) ( )и56o.c.исп, 1 θ−−−= oD QSSTE .  
Запишем (4.36) как 
( ) ( ) и65и56o.c. 1 θ+−=θ−−− oo QEEQSST ,  
учитывая, что ( )65o.c.негисп SSTS −=  следует [ ] [ ]oQSEE −−+−= негисп650  
«Топливо» и «продукт» испарителя 
( ) исп56ocисп SSSTF =−= , 
( )
0исп056исп QQ EНEHHP +=+−=  
[ ]негисп65исп SEEF +−= , 
[ ]oQР −=исп  
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В таблице приняты следующие условные обозначения: θк, 
θи – температурный фактор Карно; iS – полная энтропия; Hі – 
полная энтальпия; нег
кмS – негэнтропия. 
Схема разделения потока эксергии на термическую и ме-
ханическую части в E-S модели позволяет представить дрос-
сельный вентиль в ХМ как элемент, производящий продукт в 
виде термической эксергии. Как видно из рис. 4.17, в точке 5 
цикла ХМ имеет место резкое увеличение термической части 
эксергии потока хладагента после дросселя.  
 
 



















Рис. 4.17. Полная эк-
сергия потока хладаген-
та Ei, термическая EiT и 
механическая EiM ее 
составляющие в харак-




Из табл. 4.9 следует, что Н-S модель не выделяет продукт 
«дросселя» и соответственно не учитывает затраты, связанные с 
процессом дросселирования в стоимости холода. С целью 
устранения этого недостатка авторами Н-S модели [174] пред-
ложена UFS модель, которая отличается от первой дополни-
тельным разделением энтальпийной части эксергии Н на U и F 
составляющие, что позволяет выделить «продукт» дросселя. 
При этом имеют место следующие зависимости: 
 
( )0хл uumU ii −= , 
( )00хл vpvpmF iii −= ,  
( )0ocхл ssTmS ii −= , 
 
где ui – внутренняя энергия; vi– удельный объем. 
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В табл. 4.10 представлено разделение эксергетических по-
токов по UFS модели. 











Таблица 4.10 – Разделение на «топливо» и 
«продукт» для ХМ на основе UFS модели 
 «Топливо» «Продукт» 
КМ ( )кмкм SN +  ( )кмкм FU +  
КД ( )кдкд FU +  кдS  
ДР ( )
дрдр SU +  дрF  
ИСП 
испS  ( ) 0исписп QEFU ++  
 
На рис. 4.18 показаны схемы декомпозиции эксергетиче-
ских потоков при формировании стоимости холода по Е-S и UFS 




,, – удельные стоимости потоков механической и терми-
ческой составляющих эксергии, а также негэнтропии, соответ-
ственно (грн/кВт); LEQQ сcc ,, 00 – удельные стоимости вырабо-
танного холода, эксергии холода и потерь в окружающую среду; 
эc  – тарифная стоимость электроэнергии, грн/(кВт⋅ч); τ– время 
эксплуатации электропривода за год, ч.  
Из рис. 4.18 видно, что как в Е-S, так и в UFS модели 
определяется «продукт» дросселя. Однако, несмотря на внеш-
нюю схожесть, все же имеются существенные различия. Так в 
Е-S модели, помимо капитальной составляющей, учитывается 
также негативный эффект от увеличения термической состав-
ляющей эксергии после дросселя, за который «расплачивается» 
вся ХМ в виде увеличения стоимости выработанного холода. В 
UFS и Е моделях деструкция эксергии не учитывается при фор-
мировании стоимости целевого продукта системы, а «топливо» 
и «продукт» определяются по принципу уменьшения или увели-
чения эксергии при прохождении через элемент. В этом состоит 
их основное отличие от Е-S модели, в которой потери в гидрав-
лическом контуре также участвуют в формировании стоимости. 
При этом в Е-S модели требуется проведение функционального 
анализа системы с четким выделением или назначением целево-
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го процесса элемента, что, несмотря на усложнение схемы де-






Рис.4.18. Эксергоэкономические и стоимостные связи между элемен-
тами системы: а – Е-S модель; б – UFS модель 
 
Известно [85], что в низкотемпературных установках вы-
деляющаяся вследствие обобщенного трения теплота должна 
быть отведена в окружающую среду. Минимальная работа, не-
обходимая для передачи теплоты трения с температурного 
уровня производства холода на уровень окружающей среды 
























































































































на температурном уровне выработки холода всегда больше, чем 
затраты мощности привода компрессора на преодоление тре-
ния. Таким образом, дополнительный расход энергии в ком-
прессоре связан не только с затратой мощности на преодоление 
трения, но и с затратой ее на передачу теплоты трения на тем-
пературный уровень окружающей среды. При этом система со-
вершает своего рода работу по «очистке» от генерируемой в 
цикле теплоты трения. Процесс «очищения» происходит обра-
тимым путем перехода системы от состояния с меньшей веро-
ятностью в состояние с большей вероятностью (равновесия с 
окружающей средой). Для осуществления работы «очищения» 
расходуется энтропийный компонент эксергии ( )0oc ssT i −− . С 
позиций термоэкономического анализа «очистка» системы про-
изводится через диссипативный элемент, поэтому затраты на 
нее ложатся не только на компрессор, но и на конденсатор.  
Применительно к Е-S модели рассмотрим алгоритм опре-
деления стоимости потоков. На рис. 4.18 все исходящие из эле-
ментов потоки термической и механической части эксергии свя-
заны с «топливом», а входящие – с «продуктом». Тогда, соглас-
но (4.31) и учитывая правило Р, определяем удельную стои-



















,  (4.37) 
где sс – стоимость негэнтропии, грн/кВт. 
В первом приближении стоимость негэнтропии принима-
ется равной 1=sс , в дальнейшем sс  уточняется в ходе итера-
ций. 
В рассматриваемой схеме ХМ конденсатор охлаждается 
воздухом, нагнетаемым вентилятором. Процесс передачи тепло-
ты теплоносителю (воздуху) сопряжен с энергетическими и не-
энергетическими затратами. Если под «продуктом» конденсато-
ра понимать изменение эксергии теплоносителя, как принято в Е 
модели, то капитальные вложения кдZ , связанные с конденсато-
ром, никак не учитываются при формировании стоимости эксер-
гетического потока, а, следовательно, и в стоимости целевого 
продукта. Введя в анализ негэнтропию потока в качестве про-
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дукта конденсатора, затраты кдZ  можно обоснованно распреде-
лить пропорционально между элементами системы.  
Таким образом, для конденсатора с учетом (4.31) стои-











кд ZNсЕcЕcsсs +τ++= ,  (4.38) 
где вN – мощность вентилятора, кВт. 
Стоимость термической составляющей потока эксергии 
после дросселя оказывает влияние на стоимость не только по-
следующего элемента – испарителя, но также и конденсатора 















= .  (4.39) 
Для уточнения стоимости негэнтропии sс  необходимо 
вновь прибегнуть к методу итераций (по (4.38) уточнить ее сто-
имость, а затем по (4.37) рассчитать стоимость эксергетического 




км cc = ). 
Как видно из рис. 4.18, формирование стоимости механи-









, в то время как на стоимость термической 









Введение блоков-коммуникаторов Т, М и S позволяет нам 
при соблюдении основных правил F и Р рассматривать терми-
ческую и механическую части как отдельные потоки эксергии, 
каждый из которых имеет свою стоимость. 
Стоимость целевого продукта (холода) определяется из 











испхол ZsсNсЕcЕcC s ++τ++= , (4.40) 
где Nн – мощность насоса, кВт. 
Приведенная к холодопроизводительности установки сто-







,   (4.41) 
где Q0 – холодопроизводительность, кВт; эксτ – время эксплуа-
тации установки за год, ч. 
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При численной реализации указанных термоэкономиче-
ских моделей использовались результаты структурного термо-
динамического анализа ХМ, приведенного в п.п. 4.1. Изменение 
капитальных затрат достигалось путем варьирования срока по-
гашения банковского кредита n в уравнении (4.32). Стоимость 
электроэнергии принималась равной 0,25 грн/(кВт ч). 
На рис. 4.19 показаны зависимости стоимостей продукта 
испарителя от потерь эксергии в нем, полученные на основе 




























1– стоимость ЕQ0 (E-S модель); 2– стоимость Q0 (E-S 
модель); 3– стоимость ЕQ0 (UFS модель); 4– стои-
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Следует отметить, что, используя Е-S, можно определить 
не только стоимость эксергии холода, как при использовании 
всех остальных моделей, но и вычислить стоимость целевого 
продукта, а именно, выработанного холода Q0 (рис. 4.19, зави-
симость 2). При уменьшении срока погашения банковского кре-
дита до 1 года наблюдается увеличение стоимости эксергии хо-
лода, полученной по всем трем моделям. При низком значении 
деструкции эксергии в испарителе удельная стоимость эксергии 
холода сEQ0, определенная по Е-S модели, заметно выше по ве-
личине, однако ее характер схож с характером зависимости сEQ0 
по Е модели. 
Результаты, полученные по UFS и Е моделям, совпадают 
только при низких потерях эксергии в системе, т.е. когда уста-
новка работает в штатном режиме. Однако при увеличении де-
струкции эксергии в испарителе наблюдается резкий рост стои-
мости ЕQ0 по UFS модели. Это свидетельствует о том, что дан-
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ная модель не учитывает «очистку» системы от теплоты, гене-
рируемой вследствие трения. Эта избыточная теплота накапли-
вается в виде дополнительной стоимости эксергии холода при 
увеличении суммарных эксергетических потерь в ХМ.  
На рис. 4.20 приведена стоимость деструкции эксергии 
ЕD,сум, полученная по трем моделям. Видно, что UFS модель дает 
резкое возрастание стоимости деструкции, что подтверждает 
предположение о накоплении дополнительной стоимости за 
счет наличия теплоты трения и свидетельствует о возможной 
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Рис. 4.20. Стоимость 
суммарной деструкции 
эксергии в ХМ за 1 год 
ее эксплуатации при 
банковском кредите на 
10 лет, рассчитанная на 
основе различных моде-
лей:  
1 – E-S; 2 – E; 3 – UFS  
 
На рис. 4.21 показаны удельные стоимости деструкции эк-
сергии в основных элементах ХМ в зависимости от потерь эк-
сергии в испарителе, полученные на основе  E-S и E моделей. 
Стоимость деструкции эксергии в каждом элементе CD,k, 
рассчитанная на основе Е модели, определяется по стоимости 
«топлива» каждого элемента, которая, в свою очередь, напря-
мую зависит от стоимости потребляемой электроэнергии и ве-
личины деструкции эксергии в элементе. Капитальная стои-
мость конденсатора в этой модели не участвует в формировании 
стоимости потока эксергии и, соответственно, не влияет на сто-
имость деструкции в каждом элементе. В отличие от Е модели 
E-S модель позволяет сформировать стоимость деструкции эк-
сергии из стоимостного баланса. В этом случае она равна стои-
мости негэнтропии для каждого элемента (CD.k =сs·S kнег). Таким 
образом, CD,k, согласно E-S модели, формируется в конденсаторе 
при учете его капитальной стоимости, поэтому характер зави-
симости CD,k от ЕD,исп для компрессора, конденсатора и дросселя 
(кривая 1, рис.4.21 а, б, в) существенно отличаются от результа-
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тов, полученных по Е модели. Исключением является испари-
тель, где характер кривых 1 и 2 одинаков. Это связано с тем, 
что, испаритель имеет только эндогенную составляющую де-
струкции эксергии и ЕD,исп не зависит от совершенства других 








Рис. 4.21. Стоимости деструкции конденсатора (а), компрессора (б), 
дросселя (в), испарителя (г), рассчитанные на основе: 
1 – E-S; 2 – E моделей 
 
На рис. 4.22 показана зависимость отношения стоимости 
продукта конденсатора СР,кд =сsSкднег к стоимости эксергии на 
входе в систему СF,вх=сэ·τ·Nкм от суммарной деструкции эксер-
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Рис. 4.22. Зависимость СР,кд/СF,вх от ЕD,сум при банковском кре-
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Видно, что существенное влияние на стоимостные показа-
тели, полученные по Е-S модели, оказывают капитальные со-
ставляющие элементов. Это объясняется тем, что при «очистке» 
системы от неиспользуемой теплоты трения затрачиваются не 
только эксплуатационные средства в виде электроэнергии, но и 
капитальные затраты в виде амортизации, направленные на 
устранение деструкции в системе.  
Таким образом, проведенный анализ моделей формирова-
ния стоимости холода показал, что корректно эта задача может 
быть решена только с позиции функционального анализа, 
предусматривающего выделение целевых процессов в элемен-
тах схемы. На этом принципе основана Е-S модель. Модели 
(UFS и Е), основанные на разделении потоков только по фор-
мальным признакам увеличения или уменьшения эксергии, а 
также назначения стоимости деструкции по стоимости «топли-
ва», в целом работоспособны, однако они не указывают на воз-
можные пути устранения деструкции эксергии, поскольку ее 
стоимость большей частью связывают с эксплуатационными, 
чем с капитальными затратами. В то время как стоимость де-
струкции, полученная на основе Е-S модели, содержит в себе 
эксплуатационные и капитальные затраты в соотношении, зави-
сящем от совершенства элементов. В этом случае стоимость де-
струкции эксергии будет связана с конечным продуктом, а не с 
топливом системы. Следовательно, можно проследить, на каком 
этапе эксплуатации установки устранение деструкции эксергии 
экономически целесообразно за счет капитальных затрат, а на 




4.4. Термоэкономическая диагностика на основе 
теории об эксергетической стоимости 
 
Принцип неэквивалентности эксергетических потерь в 
элементах лежит в основе такого важного для термоэкономики 
понятия как эксергетическая стоимость. 
Эксергетическая стоимость является проявляющимся 
свойством системы. Она не может быть измерена, как темпера-
тура или давление, т.к. зависит от структуры технологической 
схемы и возникает, как результат действия интегративных 
свойств системы. 
Эксергетическая стоимость потока массы или энергии 
представляет собой необходимое количество эксергии, требуе-
мое для производства «продукта» элемента. 
Для повышения эффективности системы важно знать сто-
имость не только ее конечных продуктов, но и внутренних про-
дуктов, связанных с ее элементами. Таким образом, можно про-
следить по технологической схеме увеличение расходов «топ-
лива» в каждом элементе на получение конечного «продукта» 
установки. Оценивая эксергетическую стоимость каждого внут-
реннего потока системы путем сравнения со значениями стои-
мости в эталонном режиме, можно контролировать чрезмерное 
потребление «топлива» всей системы в процессе ее эксплуата-
ции. Определение стоимости всех потоков эксергии необходимо 
также при сравнительном экономическом анализе ее компонен-
тов. Для существующей установки такой анализ может быть ис-
пользован, например, для технического обслуживания и приня-
тия решений по ее модернизации, а также для разработки и со-
здания системы управления. Кроме того, результаты анализа 
эксергетической стоимости могут быть использованы для поис-
ка путей усовершенствования системы и разработки концепции 
по оптимизации конструкции конкретного компонента или си-
стемы в целом. 
Предложенный в работах [173, 175] подход к диагностике 
основан на представлении эксергетических потоков в форме 
"топливо - продукт". Диагностика производится на основе срав-
нения эталонного и реального режимов. В реальном режиме 
имеют место отклонения в работе элементов, вызванные появ-
лением дополнительных необратимостей в процессе эксплуата-
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ции установки. Увеличение необратимости в любом элементе 
отражается на изменении потребления «топлива» всей установ-
ки. Потребление «топлива» системы показывает реальную фи-
зическую картину возникновения отклонений в эффективности. 
Между тем не существует прямой зависимости между увеличе-
нием необратимости и затратами «топлива» на ее компенсацию. 
Чем дальше от входа эксергии в систему по технологической 
цепочке находится элемент, тем больше стоимость необратимо-
сти в нем и больше затраты на ее устранение. Подход, предло-
женный в работах [173, 175], различает для каждого элемента 
«внутреннюю» и «структурную» необратимости, при этом по-
дробно не исследуется весь набор взаимодействий между эле-
ментами. 
Подход, предложенный А. Валеро [8, 9], в основе которого 
лежит теория эксергетической стоимости, позволяет выделить в 
величине структурной необратимости долю потерь, обуслов-
ленных неэффективностью смежных элементов, а также оценить 
затраты эксергии «топлива» системы, связанные с компенсацией 
этих потерь. Доли внутренней и структурной необратимости 
определяются по их вкладу в суммарное потребление «топлива» 
системы и выявляются как аномалии и дисфункции, для нахож-
дения которых так же, как и в первом случае, используется 
сравнительный анализ двух режимов эксплуатации установки: 
эталонного и реального. Аномалия вызвана непосредственно 
деградацией энергии в рассматриваемом элементе. Она обу-
словлена изменением локального режимного параметра (напри-
мер, увеличением потерь давления) и приводит к повышению 
удельного потребления «топлива» в рассматриваемом элементе 
по сравнению с неким эталонным режимом.  
Дисфункция в элементе обусловлена наличием аномалий, 
связанных с другими элементами. Она приводит к увеличению 
удельного потребления «топлива» и уменьшению «продукта» в 
рассматриваемом элементе. 
Подход предусматривает матричную форму записи эксер-
гетических балансов и использование метода графов. 
Одним из недостатков данного подхода является то, что 
результаты диагностики здесь целиком зависят от корректной 
процедуры декомпозиции эксергетических потоков. Следует 
отметить, что не всегда однозначно можно обозначить выходя-
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щий из элемента поток как его «продукт». Анализ известных 
методик [173, 174] декомпозиции эксергетических потоков в 
ХМ и ТН показал, что у авторов имеют место противоречивые 
представления относительно ключевых для термоэкономики 
понятий «топливо» и «продукт» элемента. 
В связи с этим нами предпринята попытка создания мето-
дики декомпозиции эксергетических потоков в ХМ и ТН на ос-
нове теории эксергетической стоимости.  
Выявление целевого назначения каждого потока требует 
записи уравнений баланса эксергии для k-го элемента  
kkkk RIPF +=− ,  (4.42) 
где kF – «топливо» элемента; kP – «продукт» элемента; Ik –
потери от необратимости в элементе; Rk – «остатки» системы, 
определяемые как «продукт» диссипативного элемента. 
Дополнительное потребление «топлива» установкой в ре-
альном режиме TF∆ , вызванное наличием аномалий в работе ее 












,  (4.43) 
где 0kI  – потери от необратимости в элементе в эталонном ре-
жиме. 
Выражение для топлива можно представить в виде: 
∑+=
i
ikkk EEF 0 ,   (4.44) 
где Е0k – потоки эксергии от внешних источников; Еik – потоки 
эксергии, являющиеся «продуктами» других элементов и посту-
пающие в k-ый элемент в виде «топлива». Поток с индексом i 
будет положительный, если он поступает из i-го элемента в k-
ый, и отрицательный, если поток выходит из k-го элемента и 
поступает в i-ый элемент. 
«Продукт» элемента равен 
∑+=
k
kikk EEР 0 ,   (4.45) 
где Еk0– потоки эксергии, являющиеся «продуктом» для окру-
жающей среды; kiE – потоки эксергии, выходящие из k-го эле-
мента в качестве «продукта» и входящие в i-ый элемент, как 
«топливо». 
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Удельное потребление эксергии определяется, как отно-








,  (4.46) 
где kkiik РEк /= .  
В соответствии с рекомендациями работ [8, 9] эксергети-
ческую стоимость потока kiE*  можно представить в виде: 
kiikki EkE ⋅=
**
,  (4.47) 
где ikk *  – удельная эксергетическая стоимость, которая равна 
эксергии, потребленной элементом для производства 1 кВт его 
«продукта», кВт/кВт. 
Если поток kiE  относится к «продукту» i-го элемента, то 
по правилу эксергетической стоимости [8] iPik kk ,** = . Удель-
ная эксергетическая стоимость «продукта» k-го элемента опре-











.  (4.48) 
где ikρ  определяет долю остатков i-го диссипативного элемента 









⋅=ρ .   (4.49) 














где ikк∆ – изменение удельного потребления эксергии в элементе 
по сравнению с эталонным режимом; 0
k
P – продукт элемента в 
эталонном режиме. 










1 . (4.51) 
Дополнительное потребление «топлива» установкой ТF∆ , 
вызванное наличием аномалий в работе ее элементов, можно 

























T , (4.52) 
где *kMF – стоимость аномалии в элементе (затраты «топлива» 
системы на устранение необратимости); kI∆ – изменение потерь 
эксергии в элементе. 
Для корректного составления функциональной схемы 
«топливо-продукт» эксергетический поток следует разделять на 
термическую TiE  и механическую части
М
iE .  
На рис. 4.23 представлена функциональная схема одно-
ступенчатого парокомпрессорного термотрансформатора, на 
которой в рамках указана нумерация входящих и выходящих из 
элементов эксергетических потоков, а цифрами без рамок – ха-

















Разделение потоков на «топливо» и «продукт» для ТН и 
ХМ представлено в табл. 4.11, в которой приняты следующие 
обозначения: Т – «топливо»; П – «продукт»; E6, E7– эксергия 
воздуха на входе и выходе из испарителя; E8, E9– эксергия воз-
духа на входе и выходе из конденсатора; N – мощность электро-
привода; О.С.– окружающая среда. 
Описанные в п. 4.3 методы декомпозиции эксергетических 
потоков в ТН и ХМ представляют дроссельный вентиль либо 
как диссипативный элемент ввиду того, что после дросселя уве-
личивается энтропия хладагента, либо как элемент, производя-
щий термическую эксергию [173]. 
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Таблица 4.11 – Разделение эксергетических потоков на 
«топливо» и «продукт» для ТН и ХМ 
 
Поток Е, кВт 
ТН ХМ 
Выход Т /П Вход Т/П Выход Т /П Вход Т/П 
1 Е1Т ИСП П КМ П ИСП Т КМ П 
2 Е2 КМ П КД Т КМ П КД Т 
3 Е4/ КД Т ДР Т КД Т ДР Т 
4 Е5Т ДР Т ИСП Т ДР Т ИСП Т 
5 Е5М ДР П О.С. Т ДР П О.С. Т 
6 Е6 О.С. П КД П О.С. П КД П 
7 Е7 КД П О.С. Т КД П О.С. Т 
8 Е8 О.С. П ИСП Т О.С. П ИСП П 





О.С. П КМ Т О.С. П КМ Т 
 
В рассматриваемом подходе введение в функциональную 
схему окружающей среды в качестве виртуального элемента 
позволило механическую эксергию после дросселя представить 
его «продуктом» и одновременно «топливом» для окружающей 
среды. Это требует пояснения. Механическая эксергия, которая 
возникает после процесса расширения в дросселе, зависит толь-
ко от параметров данного процесса и Pос. Следующим элемен-
том, в котором происходит существенное изменение механиче-
ской эксергии, является компрессор. Испаритель не является 
потребителем механической эксергии, в нем происходит изме-
нение только термической части эксергии. Поэтому механиче-
ская эксергия поступает в компрессор через виртуальный эле-
мент «О.С.», минуя испаритель. 
Рассмотрим отличительные особенности разделения пото-
ков на «топливо» и «продукт» для ТН и ХМ. 
При декомпозиции эксергетических потоков в ХМ поток 1 
представляется, как «топливо» испарителя и «продукт» ком-
прессора, а потоки 8 и 9 – как «продукт» испарителя. Это разде-
ление правомерно, т.к. при производстве холода (целевого про-
дукта ХМ) уменьшается эксергия хладагента в испарителе. Од-
нако для ТН эксергетическую холодопроизводительность не 
корректно принимать в качестве «продукта» испарителя, хотя 
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бы вследствие того, что находясь на температурном уровне 
окружающей среды, он будет производить продукт с эксергией, 
равной 0. Нам представляется, что «продуктом» испарителя ТН 
является получение состояния хладагента с максимальной эн-
тальпией перед компрессором. Тогда его «продуктом» следует 
считать поток 1, а потоки 8 и 4 – его «топливом» (см. табл. 4.11). 
Как для ХМ, так и ТН, вне зависимости от того использу-
ется ли теплота конденсации в качестве полезного или побочно-
го продукта, конденсатор всегда будет являться диссипативным 
элементом, поскольку основное его назначение – отвод тепла из 
цикла в окружающую среду. Таким образом, «продукт» дисси-
пативного элемента не используется в качестве «топлива» для 
других элементов системы, однако на его производство затрачи-
вается эксергия «топлива» каждого элемента. В отличие от рас-
смотренного выше (п. 4.3) негэнтропийного подхода к декомпо-
зиции эксергетических потоков данный подход перераспределя-
ет эксергетическую стоимость «продукта» конденсатора между 
всеми продуктивными элементами системы в виде «остатков».  
Еще одной особенностью данного подхода к декомпози-
ции является представление в виде продукта системы «продук-
та» последнего элемента в технологической цепочке преобразо-
вания энергии. В парокомпрессорных термотрансформаторах 
таким элементом является испаритель. 
Для представления эксергетических балансов в матричной 
форме и решения задачи методом графов был использован про-
граммный продукт «TAESS-сirce».  
В качестве эталонного режима может рассматриваться ли-
бо проектный режим работы установки, либо так называемый 
предельно достижимый теоретический цикл. Процедура постро-
ения такого цикла описана в п. 4.1. Она заключается в полном 
устранении технических эксергетических потерь.  
С целью апробации представленной выше методики была 
произведена термоэкономическая диагностика холодильной 
машины ФУ- 40, работающей в режиме теплового насоса (хла-
дагент R12). Теплопроизводительность ТН в эталонном режиме 
составляла Qк = 152 кВт, а потребляемая мощность компрессора 
N = 33 кВт. В реальном режиме Qк = 133 кВт, а N = 32,9 кВт. 
Температура и давление окружающей среды принимались рав-
ными Tос = 12 °С и Pос = 101 кПа. Температура воды на входе в 
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конденсатор в эталонном режиме составляла 23,4 °С, в реальном 
– 27,2 °С. Температура воды на входе в испаритель в эталонном 
режиме равна 24,7 °С, в реальном – 17,6 °С. Температуры испа-
рения и конденсации в эталонном режиме составляют 
Т0 = 5,69 °С, Тк = 38,7 °С, а в реальном – Т0 = 4,31 °С, Тк = 41,1 °С. 
Результаты диагностики ТН приведены на рисунках 4.24–
4.25. Поскольку повышение удельной эксергетической стоимо-
сти в реальном режиме связано с аномалиями в работе испари-
теля, в стоимости его «продукта» также возрастает доля эксер-
гетической стоимости компрессора (рис. 4.24). 
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Характер распределения составляющих эксергетических 
потерь в элементах ТН по сравнению с эталонным режимом 
представлен на рис. 4.25. Как можно видеть, величина аномалии 
MF увеличилась в КМ, ИСП и ДР, а в КД произошло уменьше-
ние MF, что связано со снижением тепловой мощности КД и 
снижением минимального температурного напора. В величине 
дисфункции КМ и ДР уменьшилась доля продукта, связанного с 
отбором теплоты от низкопотенциального источника, что свиде-
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тельствует о снижении холодопроизводительности. Доля про-
дукта в величине дисфункции КМ уменьшилась в реальном ре-
жиме, однако при этом возросла доля потерь от необратимости, 
связанная с испарителем. 
 






























Выявлено, что несмотря на уменьшение мощности приво-
да компрессора и холодопроизводительности, в реальном режи-
ме затраты на устранение аномалий в элементах возросли по 
сравнению с эталонным режимом (рис. 4.26). 
 

























Рис. 4.26.  Измене-
ние потребления 




В эталонном режиме потребление «топлива» расходуется 
в основном на производство «продукта». Стоимость MF* для 
испарителя имеет самое большое значение, что говорит о том, 
что он является «проблемным элементом» диагностируемого 
ТН. 
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4.5. Термоэкономическая диагностика действующей ХМ 
 
Одной из важных задач холодильной техники является 
анализ энергопотребления существующих холодильных машин 
с целью определения дальнейших мероприятий по их модерни-
зации. Обеспечение установкой требуемой холодопроизводи-
тельности еще не означает, что она энергетически эффективна. 
Энергоемкость единицы холода во многом определяется кон-
структивным совершенством установки, однако это никак не 
отражается на стоимости выработанного ею холода. Это приво-
дит к парадоксальной ситуации, когда цена холода, отпускаемо-
го потребителю от устаревшей термодинамически неэффектив-
ной холодильной машины и от новой современной эффективной 
установки одинакова. Цена выработанного холода назначается 
директивно и во многом зависит от существующей тарифной 
политики, налогового законодательства, поэтому в ней не учи-
тывается качество произведенной энергии. Таким образом, во-
прос энергоемкости единицы холода фактически становится за-
дачей потребителя, а не производителя. 
Нами проведено сопоставление двух абсолютно идентич-
ных по характеристикам (объемная подача компрессора, пло-
щадь поверхности испарителя и конденсатора, геометрия труб-
ной обвязки) водоохлаждающих ХМ, однако различающихся по 
эффективности их оборудования и имеющих разную стоимость 
на данный момент. В установке, находившейся в длительной 
эксплуатации, вследствие износа основных ее элементов (отло-
жения солей кальция, замасливания трубной поверхностей) эф-
фективность элементов невысока. Используя терминологию 
термоэкономики эту установку можно отнести к «реальному 
объекту». В качестве «здорового объекта» выступает ХМ, име-
ющая большую эффективность оборудования, но и более значи-
тельные капитальные затраты. 
Для расчета стоимости выработанного холода нами ис-
пользовалась описанная выше Е-S модель.  
Стоимость единицы холода парокомпрессорной ХМ по 
традиционному энергетическому методу находится простым 
суммированием капитальных вложений kZ  и затрат на электро-













.  (4.53) 
 
На рис. 4.27 а показана стоимость капитальных и эксплуа-
тационных затрат для этих двух объектов. Капитальные затраты 
приведены для первого года эксплуатации с учетом банковского 
кредита на покупку обеих установок сроком на 10 лет. 
Несмотря на то, что капитальные и эксплуатационные за-
траты у новой ХМ выше, удельная стоимость холода ниже и 
равна 0,164 грн/(кВт ч), а у дешевой устаревшей ХМ – больше и 
составляет 0,189 грн/(кВт ч). Это связано с низкой холодопроиз-
водительностью устаревшей установки и ростом эксергетиче-
ских потерь при прочих равных условиях.  
Сравнительный анализ показал, что стоимость холода, по-
лученная по (4.53), занижена на 3 %. Это объясняется тем, что 
энергетическим методом не учитывается приращение энтропии 
связанное с необратимостью термодинамических процессов в 
элементах ХМ, на которое также расходуется подведенная к си-
стеме энергия (рис. 4.28). 
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Рис.4.27. Стоимостные характеристики ХМ: 
а – сравнение капитальных и эксплуатационных затрат для 
«здорового» (0) и «реального» (Р) объектов;  












Рис. 4.28. Удельная стоимость холода, полученная эксергоэко-
номическим и энергетическим методами: 
экс. – эксергоэкономический; эн. – энергетический  
 
Установлено, что в устаревшей установке приращение эн-
тропии вследствие необратимости термодинамических процес-
сов выше на 4,2 %, чем в новой, а стоимость негэнтропии при 
этом возрастает на 12,2 %. 
На последнем этапе диагностики установки и выработки 
рекомендаций по ее реконструкции необходимо установить, ка-
кая часть эндогенной деструкции эксергии является устранимой, 
а какая неизбежной, и какую составляющую деструкции воз-
можно устранить путем реконструкции других элементов. 
На рис 4.29 показано разделение деструкции эксергии для 
каждого элемента новой и устаревшей ХМ на экзогенную и эн-
догенную составляющие, а также на устранимую и неизбежную 
части деструкции. Кроме того, в работе принимается разделение 
эндогенной части деструкции на устранимую ED,kЕN,AV и неиз-
бежную ED,kЕN,UN составляющие, а также выделение для экзоген-
ной части деструкции эксергии устранимой ED,kEX,AV составляю-
щей. Под ED,kЕN,UN понимается часть деструкции эксергии, кото-
рая не может быть устранена путем технического усовершен-
ствования рассматриваемого элемента. Соответственно под 
ED,kЕN,AV понимается устранимая ее часть, которую возможно 
уменьшить за счет улучшения конструкции элемента. Величина 
ED,kEX,AV представляет собой часть деструкции эксергии, которую 
возможно уменьшить за счет изменения структуры всей техно-
логической схемы или повышения эффективности остальных 
компонентов, входящих в схему. 
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Авторы считают нецелесообразным выделение в экзоген-
ной деструкции эксергии неизбежной составляющей [47], по-
скольку практической целесообразности в этом нет. Таким обра-
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Рис. 4.29.  Деструкции в элементах ХМ: 
а – эндогенная и экзогенная; б – устранимая и неизбежная;  
 
На рис. 4.30 представлен характер распределения ED,kEX,AV, 













в элементах новой 
и устаревшей ХМ 
 
 
Анализ результатов расчета показал, что в компрессоре 
величина ED,kEX,AV преобладает над остальными составляющими 
деструкции ЕD,k. Для устаревшей установки она больше, чем для 
новой, т. к. связана непосредственно с низкой эффективностью 
испарителя и ее влиянием на остальные элементы. Устранимая 
часть деструкции, возникающая из-за несовершенства компрес-
сора ED,kЕN,AV, значительно меньше экзогенной устранимой части 
ED,kEX,AV. Для устаревшей ХМ величина  ED,kЕN,AV меньше, чем 
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для новой ХМ. Это связано с уменьшением холодопроизводи-
тельности в устаревшей ХМ.  
В конденсаторе преобладает эндогенная неустранимая со-
ставляющая деструкции эксергии ED,kЕN,UN. Эндогенная устрани-
мая часть ED,kЕN,AV в новой установке значительно ниже, чем в 
устаревшей ХМ, и мала по сравнению с остальными составля-
ющими деструкции эксергии. Экзогенная устранимая деструк-
ция в конденсаторе ED,kEX,AV возрастает для устаревшей установ-
ки в целом за счет низкой теплотехнической эффективности 
элементов. 
В испарителе экзогенная устранимая часть деструкции эк-
сергии ED,kEX,AV близка к 0. Наблюдается резкое увеличение 
ED,kЕN,AV в испарителе устаревшей ХМ, при этом эндогенная не-
устранимая составляющая деструкции ED,kЕN,UN уменьшается. 
Стоимости составляющих деструкции эксергии в каждом 
элементе показаны на рис. 4.31. Из рисунка видно, что при об-
щем увеличении стоимости деструкции эксергии в устаревшей 
ХМ изменение стоимости различных ее составляющих происхо-
дит непропорционально. При этом имеет место увеличение сто-
имости устранимой и эндогенной составляющей в каждом эле-
менте устаревшей ХМ. Стоимость деструкции эксергии в кон-
денсаторе выше по сравнению с остальными элементами. В 
устаревшей ХМ устранимая часть деструкции эксергии в кон-
денсаторе увеличивается на 50 %, причем основная доля ее 
(около 35 %) приходится на экзогенную составляющую, т.е. свя-
зана с другими элементами. Аналогичный вывод можно сделать 
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Рис. 4.31. Стоимость деструкции в элементах ХМ 
а – устранимой и неизбежной; б – эндогенной и экзогенной 
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Термодинамически и экономически наиболее эффектив-
ным элементом ХМ является компрессор, поскольку  
ED,kEN < ED,kEX. Кроме того, стоимость неизбежной части де-
струкции ED,kUN в нем имеет наименьшее значение по сравнению 
с остальными элементами. Конденсатор и испаритель можно 
признать термодинамически несовершенными, так как для них 
ED,kEN > ED,kEX.  
Для снижения стоимости деструкции в устаревшей ХМ 
можно рекомендовать следующие мероприятия: провести ре-
конструкцию испарителя; произвести замену конденсатора 
(например, перейти от воздушного к водяному его охлажде-
нию), поскольку стоимость неустранимой деструкции в конден-
саторе достаточно высока как в новой, так и в устаревшей ХМ. 
Для определения параметров процессов, оказывающих 
влияние на ED,kEX,AV, ED,kЕN,AV, ED,kЕN,UN, следует вернуться к мно-
гоэтапной процедуре построения цикла (см. п. 4.2), проводя рас-
чет с использованием коэффициентов структурных связей. 
По результатам термоэкономической диагностики ХМ 
установлено, что стоимость деструкции эксергии в испарителе 
гораздо ниже, чем в компрессоре и конденсаторе. Это связано с 
тем, что в предыдущем элементе схемы стоимость единицы эк-
сергии, связанной с «топливом», возрастает как компенсация за 
необратимые потери в последующем элементе, что подтвержда-
ется основными правилами термоэкономики [62, 177]. Компрес-
сор и конденсатор ХМ обладают большой частью экзогенной 
деструкции эксергии и, соответственно, вбирают в себя стои-
мость деструкции эксергии других элементов, в то время как 
испаритель имеет только эндогенную составляющую деструк-
ции, поэтому стоимость деструкции в нем определяется только 
уровнем его термодинамического совершенства. Несовершен-
ство испарителя в большей мере сказывается на стоимости де-
струкции в остальных элементах, чем непосредственно на стои-
мости деструкции в самом испарителе. 
Ниже представлены результаты термоэкономической диа-
гностики данных машин на основе теории эксергетической сто-
имости. В табл. 4.12 приведены значения входящих и выходя-
щих потоков эксергии для эталонного (новая ХМ) и реального 
режимов (устаревшая ХМ). На рис. 4.32 – 4.34 приведены ос-
новные характеристики этих ХМ.  
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Таблица 4.12 – Исходные данные для проведения  











Т/П № элемента 
Вход 
Т/П 
1 0,0640 0,0350 2 Т 1 П 
2 8,0125 5,7500 1 П 4 Т 
3 6,8000 4,7900 4 Т 3 Т 
4 1,6700 1,6100 3 Т 2 Т 
5 4,7050 2,7800 3 П 0 Т 
6 0,0004 0,0004 0 П 4 П 
7 0,4560 0,2840 4 П 0 Т 
8 2,0990 2,0990 0 П 2 П 
9 3,2840 2,9530 2 П 0 Т 
10 9,2800 7,0500 0 П 1 Т 
Эталонный режим
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Рис.4.33. Распределение потерь эксергии в элементах ХМ 
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Рис. 4.34.  Изменение потребления «топлива» в ХМ 
 
 
Анализ рис. 4.32 – 4.34 показал, что в испарителе уста-
ревшей установки имеет место высокая величина аномалии MF, 
что приводит к увеличению величины дисфункции DF компрес-
сора. Высокая эксергетическая стоимость конденсатора (рис 
4.32) свидетельствует о том, что воздушное охлаждение конден-
сатора для данной ХМ является не эффективным. 
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4.6. Термоэкономическая оптимизация ХМ и ТНУ 
 
Задача термоэкономической оптимизации ХМ рассматри-
валась в работах В.В. Оносовского [65 – 67, 178, 179]. Предло-
женная им методика являлась в некотором роде уникальной, 
поскольку позволила впервые учесть при проектировании ХМ в 
комплексе с теплотехническими характеристиками установки 
целый ряд экономических показателей, спрогнозировать эффек-
тивность ХМ для различных климатических зон и условий экс-
плуатации. В работе [180], посвященной задаче термоэкономи-
ческой оптимизации, авторы успешно адаптировали эту методи-
ку применительно к поиску оптимальных температурных напо-
ров для ТНУ различного функционального назначения. Основ-
ным недостатком указанных работ является допущение о неза-
висимости друг от друга температурных напоров в испарителе и 
конденсаторе ХМ и ТНУ.  
В работах [68, 69] Г. Уолл предложил методику термоэко-
номической оптимизации ХМ и ТНУ, в которой для описания 
взаимосвязей между элементами используются множители Ла-
гранжа [177]. В более поздних работах [181 – 183] этот подход 
был применен В. В. Вычужаниным для оптимизации систем 
кондиционирования воздуха. На наш взгляд, он не является 
универсальным, поскольку каждый раз при оптимизации кон-
кретной установки необходимо записывать Лагранжиан.   
В работах [58, 71, 184, 185] получила развитие методика 
структурно-вариантной термоэкономической оптимизации 
энергопреобразующих систем, позволяющая учесть комплекс-
ную взаимосвязь термодинамических, гидравлических и тепло-
обменных процессов в элементах схемы совместно с технико-
экономическими показателями установки. Методика является 
универсальной и может быть адаптирована к любой схеме тер-
мотрансформатора, поскольку в ее основе лежит вычисление 
коэффициентов структурных связей, которые, как известно, об-
ладают свойством инвариантности для заданной структуры схе-
мы. 
Нам представлялось целесообразным адаптировать эту 
методику к термоэкономической оптимизации ХМ и ТНУ. Рас-
смотренная в Главе 3 методика расчета термогидравлических 
режимов ХМ и ТНУ была дополнена блоком расчета коэффици-
 207 
ентов структурных связей, содержащих экономические показа-
тели установки. 
Применительно к рассматриваемой задаче целью струк-
турно-вариантной термоэкономической оптимизации ХМ и 
ТНУ является нахождение минимума приведенных затрат на 
создание системы с заданной тепло- или холодопроизводитель-
ностью. Фактически, эта задача заключается в определении ми-
нимальной удельной стоимости целевого продукта установки.  
На рис. 4.35 представлена принципиальная схема струк-
турного термоэкономического анализа ХМ и ТНУ. На схеме по-
казан характер влияния входящего в систему потока эксергии на 
изменение входящих эксергетических и стоимостных потоков в 
элементах при варьировании параметра процесса. 
Эксергетический баланс всей системы может быть запи-
сан, как [58] 
( ) ( ) выхвхсум ExExЕ iiD −= ,  (4.54) 
где xi – варьируемый параметр элемента; сумDЕ – суммарные эк-
сергетические потери системы; 
вхE – первичный поток эксергии, 
входящий в систему. 
 
Рис. 4.35.  Принципиальная схема структурного термоэкономи-
ческого анализа ХМ и ТНУ 
 










































,    (4.55) 
где эc  – удельная стоимость входящего в систему первичного 
потока (привода компрессора), грн/(кВт ч); дa  – коэффициент 
восстановительной стоимости (1.36); b – стоимость техническо-
го обслуживания, которая не влияет на оптимизацию; kZ  – ка-
питальная стоимость k-го компонента системы, состоящей из n 
компонентов; эксτ – время эксплуатации установки в году. 
Как уже ранее отмечалось в Главе 1, любое увеличение 
потребляемой эксергии в элементе должно быть скомпенсиро-
вано дополнительным подводом эксергии привода системы. Та-
ким образом, изменение потерь от необратимости в зависимости 
от некоего выбранного проектного параметра ix  эквивалентно 
изменению подведенной мощности привода [49, 58, 184]. 



































.  (4.57) 


























































































































.  (4.60) 
 
Индекс l′  относится к любым элементам системы за ис-
ключением того элемента, который оптимизируется ( kl ≠′ ).  
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.   (4.62) 
Следует отметить, что анализ значений ik ,pi  позволяет вы-
явить в схеме так называемые «зависимые» эксергетические по-
тери, вызывающие дополнительное потребление эксергии «топ-
лива» в других элементах. Если 1
,
>pi ik , то уменьшение подве-
денной к системе эксергии «топлива» больше, чем уменьшение 
эксергетических потерь в элементе схемы, т.е. рассматриваемый 
элемент целесообразно оптимизировать. Если 1
,
<pi ik , то 
уменьшение эксергии «топлива» системы меньше, чем умень-
шение эксергетических потерь в элементе. В этом случае при 
оптимизации системы должен быть выбран либо другой варьи-
руемый параметр элемента, либо другой элемент. При 0
,
=pi ik  
повышении эффективности системы не зависит от изменения 
варьируемого параметра. 
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+pi= .  (4.67) 









 устанавливает влияние 
варьируемого параметра в процессе на потери от необратимости 








 учитывает влияние изме-
нения параметра хk,i на стоимость элемента. Использование 
уравнения (4.66) позволяет проводить термоэкономическую оп-
тимизацию каждого элемента установки отдельно от структуры 
технологической схемы, в которой он расположен.  
Приравнивая к нулю уравнение (4.66), определим эксерге-
тические потери в установке, соответствующие минимуму при-



























.   (4.68) 
При проведении структурно-вариантной термоэкономиче-
ской оптимизации используем следующие  параметры [58] 
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ZZf ii 12 .(4.69) 
Если выполняется условие 021 =−≅ fff , то имеет место 
оптимальное соотношение приведенных затрат и деструкции 
эксергии в ХМ или ТНУ. 
На практике все чаще возникает необходимость опреде-
лить рыночную стоимость больших массивов машин и оборудо-
вания на предприятиях. Такую массовую оценку нужно прове-
сти в сжатые сроки при обеспечении достаточной достоверности 
и точности. Как показывает опыт, наиболее эффективной явля-
ется массовая оценка, проводимая с помощью метода корреля-
ционно-регрессионного анализа. При этом по сравнению с 
обычным способом “поштучной” аналоговой оценки расчет 
стоимости с помощью математической модели значительно 
ускоряется – ведь одна математическая модель может быть 
применена к большой группе однородных машин, а, кроме того, 
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оценка легко автоматизируется благодаря применению компью-
терных технологий [186].  
Разработка математической модели начинается с отбора 
небольшого количества ценообразующих факторов, которые 
обладают непосредственной ценностью для потребителя. Толь-
ко отбор параметров с позиций полезностного подхода позволя-
ет получить математическую модель рыночной стоимости, дей-
ствительно отражающей полезность или ценность объекта для 
потребителя.  
При оптимизации используется функция капитальной 
стоимости элемента, предложенная Г. Уоллом и представляю-
щая капитальные затраты в элементе в зависимости от его эф-
фективности [68, 69]. 































PVkZ , (4.70) 
где кмk – стоимость единицы объема компрессора, грн/м
3; кмV – 
объемная подача компрессора м
3/с; 1P , 2P  – давление всасыва-
ния и нагнетания соответственно; maxη и кмη – максимальный и 
действительный изоэнтропный КПД компрессора. 





= wGkZ ,   (4.71) 





= sGkZ ,   (4.72) 
где 
кдk , испk  – стоимость единицы массового потока теплоноси-
теля и хладоносителя, грн/(кг/с); wG , sG – массовый расход теп-
лоносителя и хладоносителя, (кг/с); испη  и кдη  – коэффициенты 
теплотехнической эффективности испарителя и конденсатора. 





= NkZ ,   (4.73) 
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где элk – стоимость единицы энергии, грн/кВт; Nкм – мощность 
электропривода, кВт; элη  – КПД электропривода. 
Стоимость дросселя  
хлдрдр mkZ = ,   (4.74) 
где дрk – стоимость единицы массового потока хладагента, 
грн/(кг/с). 
На рис. 4.36 представлена зависимость удельной (отне-
сенной к 1 кВт) капитальной стоимости элемента в зависимости 
от его эффективности, полученная с использованием уравнений 
(4.60 – 4.66).  
Для расчета изоэнтропного КПД компрессора применя-
лась зависимость [187]. 
pi−=η 04478,09343,0км .  (4.75) 
 
 
Рис. 4.36. Изменение удельной капитальной стоимости  
элемента ТНУ в зависимости от его эффективности 
 
На рис. 4.37 – 4.38 представлены результаты структурно-
вариантной термоэкономической оптимизации одноступенчатой 
ТНУ «вода-вода» с объемной подачей компрессора 0,0032 м3/с 
(хладагент R134a). Температура низкопотенциального теплоно-
сителя на входе в испаритель 10 °С, на выходе из испарителя 
5°С. Температура на входе в конденсатор 50 °С, на выходе 
60 °С. Массовый расход воды через конденсатор 0,156 кг/с; мас-
совый расход воды через испаритель 0,231 кг/с. В качестве па-
раметра хi в (4.69) принимались температуры испарения и кон-
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Рис. 4.37. Характер изменения эксергетических потерь в эле-
ментах ТНУ, соответствующих минимуму приведенных затрат: 
а– в зависимости от цены электроэнергии при τэкс = 4000 ч;  
б – в зависимости от срока эксплуатации ТНУ при сэ = 0,35 грн/(кВт ч) 
 
 
При заданной цене электроэнергии и сроке эксплуатации 
установки в год оптимизировались температурные границы 
цикла, соответствующие минимуму приведенных затрат. Нахо-
дилось распределение эксергетических потерь по элементам 




  а                             б 
 
 
Рис. 4.38. Характер изменения КПД элементов (а), а также от-
носительных эксергетических потерь в элементах ТНУ (б), соответ-
ствующих минимуму приведенных затрат, при варьировании  
цены электроэнергии 
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Температуры испарения и конденсации, соответствующие 
оптимальному режиму при заданной цене электроэнергии, по-
лучены следующие:  
при сэ = 0,25 грн/(кВт ч), Т0 = 2,945 °С, Тк = 62,22 °С;  
сэ = 0,35 грн/(кВт ч), Т0 = 3,246 °С, Тк = 61,86 °С;  
сэ = 0,55 грн/(кВт ч), Т0 = 3,611 °С, Тк = 64,44 °С;  
сэ = 0,75 грн/(кВт ч), Т0 = 3,818 °С, Тк = 61,21 °С. 
С помощью предложенной методики термоэкономической 
оптимизации ХМ рассмотрен вопрос выбора экономичного типа 
испарителя для действующей водоохлаждающей машины при ее 
модернизации. Результаты термоэкономической диагностики 
данной ХМ представлены в п. 4.5. Необходимость замены испа-
рителя, как отмечалось ранее, возникла вследствие отложения 
солей жесткости на поверхности испарителя после 20000 часов 
ее эксплуатации. 
В табл. 4.13 приведены расчетные характеристики модер-
низируемой ХМ при изменении коэффициента теплотехниче-
ской эффективности испарителя )exp(1исп NTU−−=η .  
 
Таблица 4.13– Расчетные Коэффициентом 




мого параметра хi  
уже не оказывает 
влияния на измене-





испη  0,44 0,36 0,28 0,22 0,178 
сум
DE , кВт 3,091 3,103 3,143 3,168 3,229 
ED,исп, кВт 0,481 0,556 0,643 0,713 0,766 
Zисп, грн 4270 3540 2960 2540 2227 
стоимости остальных элементов ХМ, а фигурирующий в выра-
жении (4.69) коэффициент амортизации ад = 0,1 (на срок 10 лет). 
На рис. 4.39 представлено изменение коэффициента 
структурных связей ik ,pi  и величины капитальных затрат при 
варьировании 
испη .  
При высокой эффективности испарителя испη =0,44 жест-
кость структурных связей в схеме ХМ высока ( ik ,pi =0,18), имеет 
место меньшее влияние деструкции эксергии в испарителе на 
суммарную деструкцию в ХМ (рис. 4.39, а). С термодинамиче-
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ских позиций этот вариант предпочтителен, однако по капи-
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Рис. 4.39. Анализ термоэкономических показателей чувстви-
тельности структурной схемы ХМ при варьировании 
испη  
а – коэффициент структурных связей;   
б – изменение капитальных затрат испарителя 
 
Для возможных сроков эксплуатации эксτ  ХМ и стоимо-
сти электроэнергии сэ определены оптимальные значения испη  
(рис. 4.40). Точка пересечения кривых f1 и f2 характеризует ми-
нимум приведенных затрат на реконструкцию ХМ.  
Как видно из рисунков, при дешевой электроэнергии ми-
нимум приведенных затрат смещается в сторону более низкой 
эффективности. Это объясняется тем, что капитальные затраты 
в этом случае будут преобладать над эксплуатационными.  
При повышении цены на электроэнергию стоимость эк-
сергетических потерь становится определяющей, что обуслав-
ливает выбор более эффективного и дорогого испарителя. 
По результатам структурно-вариантной термоэкономиче-
ской оптимизации была произведена модернизация водоохла-
ждающей ХМ. Для условий эксплуатации τэкс =5000 ч и  
сэ= 80 коп/(кВт·ч) был выбран пластинчатый испаритель с пло-
щадью теплообменной поверхности 2,035 м2, коэффициент теп-
лопередачи 7000 Вт/(м2К), число единиц теплопереноса  
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Рис. 4.40. Оптимальные значения теплотехнической 
эффективности испарителя при:  
а – время эксплуатации в году 
эксτ =3000 ч и сэ= 25 коп/(кВт·ч);  
б – 
эксτ =5000 ч и сэ= 25 коп/(кВт·ч); в – время эксплуатации в году 
экс
τ =3000 ч и сэ= 80 коп/(кВт·ч); г – эксτ =5000 ч и сэ= 80 коп/(кВт·ч) 
 
 
Таким образом, предложенный подход к проведению тер-
моэкономической диагностики и оптимизации ХМ и ТНУ поз-
волил комплексно рассмотреть решение нескольких задач: 
− нахождение эндогенной и экзогенной составляющих де-
струкции эксергии в элементах установки, выделение устрани-
мой и неизбежной ее частей;  
− выявление аномалий в работе всей установки и отдельных 
ее элементов, в частности; 
− определение эксергетической стоимости холода; 
− оптимизация режимно-конструктивных характеристик 




КОМПЛЕКСНЫЙ ПОДХОД К ПРОЕКТИРОВАНИЮ 
ГЕОТЕРМАЛЬНЫХ ТЕПЛОНАСОСНЫХ УСТАНОВОК 
 
Энергопреобразующие системы с использованием возоб-
новляемых источников теплоты на базе теплонасосного цикла 
при условии рационального применения обеспечивают замет-
ный эффект энергосбережения. При этом они являются экологи-
чески чистыми и независимыми от поставки топлива. Вместе с 
тем, теплонасосные системы являются сложными, с большим 
числом взаимодействующих элементов. Их разработка должна 
проводиться на основе совместного применения методов совре-
менной термодинамики, теории тепло- и массопереноса, а также 
методов системного анализа. Если для изучения процессов в 
отдельных элементах ТНУ достаточно использования методов 
термодинамики, теории тепло- и массообмена, то для исследо-
вания ТНУ, как системы взаимосвязанных элементов, этих ме-
тодов явно недостаточно и необходим комплексный подход.  
Источником низкопотенциальной теплоты для ТНУ не-
редко служит грунт приповерхностных слоев земли. В этом слу-
чае в состав основных элементов теплонасосной системы входит 
горизонтальный грунтовый теплообменник (ГТ). 
Поскольку в настоящее время не существует стандартных 
теплообменников для извлечения теплоты из грунта, такие теп-
лонасосные системы должны проектироваться применительно к 
конкретному объекту с учетом почвенно-климатических усло-
вий местности, характера тепло- и хладопотребления объекта, а 
также многих других факторов. 
Для расчета нестационарных процессов тепло- и массопе-
реноса в грунтах различной влажности с учетом климатических 
условий, замерзания влаги, наличия снежного покрова разрабо-
таны и разрабатываются методы математического моделирова-
ния. Несмотря на допущения, неизбежные при численной реали-
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зации этих методов, в большинстве случаев результаты модели-
рования, в целом, хорошо подтверждаются данными натурных 
экспериментов на реальных объектах с ТНУ. Таким образом, 
можно считать, что существующий математический аппарат для 
исследования процессов в грунтовом массиве уже сформирован 
и является вполне работоспособным. Основная задача развития 
теоретических и прикладных работ в рамках данного научного 
направления состоит в следующем. Поскольку на сегодняшний 
день актуальными являются вопросы регулирования теплового 
режима грунта за счет рациональной организации процессов 
съема и подвода теплоты от ТНУ, а также вопросы теплоакку-
муляции грунта, важную практическую значимость приобретает 
анализ факторов, влияющих на тепловой режим грунта, и, как 
следствие, на выбор рациональных режимов эксплуатации ТНУ.  
 
 
5.1. Моделирование совместных тепловых режимов 
работы грунтового теплообменника  
и теплонасосной установки 
 
В почвенно-климатических условиях большей части 
Украины, где имеет место достаточно продолжительный отопи-
тельный период, а температура грунта на глубине заложения 
грунтового теплообменника ( от 1 до 3 м) в зимний период ред-
ко превышает 8 °С, существует опасность быстрого истощения 
теплового потенциала грунта при неправильном выборе термо-
динамических режимов работы ТНУ и высокой интенсивности 
его эксплуатации в течение первых 2 – 3 отопительных сезонов. 
При эксплуатации ГТ в течение отопительного периода темпе-
ратура грунта вблизи него понижается. За летний период грунт 
может не прогреться до температуры, соответствующей его 
естественному состоянию (до взаимодействия с ТНУ) перед 
началом отопительного сезона. В этой ситуации извлечение 
энергии из грунта в следующий отопительный сезон приведет к 
еще более значительному понижению его температуры относи-
тельно температуры непотревоженного состояния и еще боль-
шему снижению его теплового потенциала. Таким образом, для 
эффективного применения технологий теплосбора с массива 
грунта необходимо искать возможные пути снижения тепловой 
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нагрузки на грунт в течение длительной эксплуатации ТНУ. 
Кроме того, извлечение теплоты ГТ, заложенным на глубине 0,5 
– 1,5 м, оказывает серьезное влияние на биологическую актив-
ность почвы, придавая ей свойства, характерные для более се-
верных районов. В этой связи при проектировании систем ком-
плексного теплохладоснабжения с использованием теплоты 
грунта одной из актуальных задач является выбор рациональ-
ных термодинамических режимов работы ТНУ, которые позво-
лили бы эксплуатировать грунт, как источник энергии в течение 
длительного времени, не приводя к его истощению и при этом 
обеспечивая требуемый уровень производства теплоты в ТНУ. В 
ряде работ это направление исследований получило название 
анализа тепловой устойчивости грунта [188]. Под устойчиво-
стью, в данном случае, следует понимать способность грунтово-
го массива восстанавливать свою температуру, соответствую-
щую его непотревоженному состоянию. Анализ этого процесса, 
проведенный в работах [189 –194], позволил определить харак-
тер и продолжительность периода релаксации грунта, оценить 
предельно возможную величину теплосъема с грунтового мас-
сива при заданных характеристиках ГТ и выбрать оптимальные 
условия эксплуатации ТНУ. 
Формирование теплового режима приповерхностного 
грунта, а речь идет о глубинах до 10 м, происходит под влияни-
ем солнечной радиации, температуры наружного воздуха и ат-
мосферных осадков. Приповерхностный грунт подвержен четко 
выраженным сезонным и суточным колебаниям температуры. 
Динамика изменения температуры грунта на разных глубинах, а 
соответственно, и переменный тепловой режим системы тепло-
сбора с массива грунта влияют на изменение режимов работы 
ТНУ и системы отопления. Кроме того, имеет место и обратная 
ситуация, когда изменение режимов теплопотребления объекта, 
вызывает изменение режимов работы ТНУ, что в свою очередь 
влияет на характеристики системы теплосбора и температурное 
поле возле грунтового теплообменника. 
Тепловая нагрузка объекта (потребителя теплоты) в тече-
ние всего отопительного периода непостоянна. Она изменяется 
в зависимости от изменения температуры наружного воздуха и 
режима расходования горячей воды. Особенностью эксплуата-
ции ТНУ в системе отопления является то, что избыток ее теп-
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лопроизводительности наблюдается как раз при высоких темпе-
ратурах наружного воздуха, а недостаток − при низких, т.е. то-
гда, когда температура теплоносителя в системе отопления 
должна быть достаточно высокой для покрытия максимальной 
потребности объекта в теплоте. Если ТНУ оснащена компрессо-
ром с нерегулируемой объемной подачей хладагента, то при 
проектировании, возникает задача согласования ее режимных 
характеристик с режимами теплопотребления объекта, а также с 
режимами работы системы теплосбора.  
Таким образом, при проектировании геотермальных ТНУ 
необходимо исходить из принципа целостности системы и рас-
сматривать ее подсистемы (непосредственно саму ТНУ, потре-
бителя теплоты и ГТ), как единое целое с учетом взаимосвязей 
параметров этих подсистем. В этой связи вопрос устойчивости 
температурного поля грунта к периодическому воздействию 
процессов съема и подвода теплоты за счет ТНУ может быть 
корректно решен только с применением комплексного подхода 
к проектированию геотермальных теплонасосных систем.  
Комплексный подход предусматривает совместный расчет 
ГТ и ТНУ для каждого месяца эксплуатации системы теплохла-
доснабжения. В отличие от традиционного подхода, когда рас-
чет ГТ производится на некую минимальную или же макси-
мальную величину теплосъема, предлагаемый нами подход 
предусматривает выбор конструктивных параметров ГТ на ос-
нове анализа величин удельного теплосъема с массива грунта 
для каждого месяца отопительного периода с учетом режима 
работы ТНУ. 
Основные предпосылки к применению комплексного под-
хода к проектированию геотермальных ТНУ, на наш взгляд, 
следующие. 
Из опыта эксплуатации геотермальных ТНУ известно, что 
режим постоянного расхода хладоносителя через ГТ способ-
ствует повышению коэффициента преобразования ТНУ µ, одна-
ко при этом температура хладоносителя на входе в ГТ Тs2 будет 
изменяться в зависимости от изменения тепловой мощности 
ТНУ в течение отопительного периода. Из этого следует вывод, 
что при проектировании геотермальных ТНУ с постоянным рас-
ходом хладоносителя через ГТ нельзя произвольно задаваться 
величиной Тs2. Она должна быть получена на основе совместно-
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го расчета ГТ и ТНУ для каждого месяца отопительного перио-
да. Для этого необходимо решение двух взаимосвязанных задач. 
Первая задача связана с расчетом нестационарного температур-
ного поля массива грунта, в котором заложен ГТ. Вторая задача 
− определение рациональных термодинамических режимов ра-
боты ТН с учетом существующего теплового состояния грунта и 
режимов тепло- и хладоснабжения объекта. На рис. 5.1. пред-





Исходные данные для расчета ГТ: 
Теплофизические св-ва грунта; 
Глубина заложения ГТ; 
Шаг между трубами ГТ; 
Температура  рассола на входе в ГТ Твх 
Расчет нестационарного температурного поля 
грунта с ГТ 
Расчетные данные: 
Теплосъем с грунта ГТ; длина ГТ; 
температура на выходе из ГТ Твых 
Исходные данные для расчета ТН: 
Основные режимно-конструктивные 
характеристики ТН 
Зимний режим работы ТН: 
Т-ра рассола на входе в испаритель Тs1 = Твых 
Расчет  статических  характеристик  ТН   для  
заданного гидравлического  контура  
циркуляции  хладагента 
ДА НЕТ ВЫХОД 
Присвоение: 
Твх= Тs2  
Летний режим работы ТН: 




Т-ра конденсации;  теплопроизводительность; 
холодильный коэффициент ТН; 
холодопроизводительность; т-ра испарения;  
т-ра рассола на выходе из конденсатора Тs2;  
т-ра воды на выходе из испарителя Тw2 
Расчетные данные: 
Т-ра конденсации;  теплопроизводительность; 
коэффициент преобразования ТН; 
холодопроизводительность; т-ра испарения;  
т-ра воды на выходе из конденсатораТw2;  т-ра 
рассола на выходе из испарителя  Тs2 
Если: 




Рис. 5.1. Алгоритм совместного расчета ГТ и ТН 
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Грунт, как известно, представляет собой капиллярно-
пористую структуру, теплопередача в которой одновременно 
осуществляется за счет теплопроводности внутри частиц твер-
дой фазы в местах их контакта, путем конвекции и теплопро-
водности в межпоровом пространстве, в результате массопере-
носа содержащейся в грунте влаги, а также излучением от ча-
стицы к частице. Очевидно, что в полной мере учесть влияние 
всех перечисленных факторов при расчете температурного поля 
массива грунта не представляется возможным, поскольку это 
задача исключительной сложности. Вместе с тем, авторы насто-
ящей работы при исследовании процессов в грунте исходили из 
следующего принципа: усложнение математической модели ра-
ционально до некоторого определенного уровня, когда учет до-
полнительных факторов в модели уже не существенно сказыва-
ется на конечном результате при ее численной реализации. 
Для моделирования тепловых режимов работы ГТ исполь-
зовалась математическая модель, представленная в работах [190 
– 192]. В этой модели грунт рассматривается как квазиоднород-
ное тело, параметры которого учитывают совокупность влияния 
теплопроводности, конвекции, влагопереноса в выделенном 
элементе массива грунта. Математическая модель учитывает 
взаимное влияние тепловых процессов в массиве грунта и про-
цессов в ГТ, что позволяет проследить характер изменения тем-
пературы рассола по тракту ГТ при изменении поля температур 
в массиве грунта вследствие длительной эксплуатации ТНУ, а 
также учитывает влияние тепловой интерференции между па-
раллельно проложенными участками трубы ГТ. 
Рассол, который движется по трубам ГТ, представляюще-
го собой систему труб, заложенных параллельно на глубине 1,5 
м, нагревается за счет аккумулированной землей теплоты. Тем-
пература рассола увеличивается по длине трубы, и ее макси-
мальная величина в пределе не может превышать температуру 
окружающего грунта в конечной точке трубы для рассматрива-
емого времени года. Таким образом, по длине трубы условия 
теплообмена изменяются, что делает задачу теплового взаимо-
действия рассола и грунта трехмерной. Очевидно, что трехмер-
ная задача может быть сведена к серии двумерных задач в вер-
тикальных сечениях грунтового массива, если пренебрегать пе-
ретеканием теплоты вдоль трубы и задавать температуру рассо-
 223 
ла в каждом из сечений с учетом его подогрева в предшествую-
щих частях трубы. Необходимо учитывать, что соединение труб 
в ГТ может быть как параллельное, так и последовательное. При 
параллельном соединении смежных труб в каждом из рассмат-
риваемых сечений температура рассола одинаковая, что позво-
ляет достаточно корректно учитывать взаимное влияние распо-
ложения труб на величину теплового потока от грунта и рассчи-
тывать подогрев рассола последовательно по участкам, перехо-
дя вдоль движения теплоносителя от одного сечения грунтового 
массива к другому. При последовательном соединении темпера-
туры в соседних трубах отличаются на величину подогрева рас-
сола на длине участка трубы между рассматриваемыми позици-
ями. Поскольку величина подогрева заранее неизвестна, прихо-
дится ею задаваться или пренебрегать ее влиянием.  
Для простоты анализа остановимся на случае с параллель-
ной укладкой труб.  
При формировании математической модели был выбран 
элемент грунта шириной s/2 = 0,5 м и глубиной H = 10 м 
(рис. 5.2). Следует отметить, что вертикальный размер элемента 
грунта определялся в зависимости от задания условий на ниж-
ней границе. Согласно [188] существует так называемый 
нейтральный слой, для которого температура на глубине от 10 
до 20 м остается неизменной в течение года и равна, как прави-
ло, среднегодовой температуре наружного воздуха. Положение 
нейтрального слоя зависит от теплофизических свойств грунта: 
чем больше температуропроводность грунта, тем глубже распо-
ложен нейтральный слой. Поэтому при задании граничных 
условий первого рода вертикальный размер массива должен 
быть более 10 м. Этот размер может быть значительно умень-
шен без снижения точности расчета, если задавать плотность 
теплового потока q, идущего от ядра земли к поверхности. По 
данным [188] величина радиогенной теплоты для зоны Цен-
тральной Европы принимается равной q = 0,1 ÷ 0,3 Вт/(м2⋅К). 
На рис. 5.2 представлена схема массива грунта с полиэти-
леновым трубопроводом (внешний диаметр dн = 0,040 м, внут-
ренний диаметр dвн = 0,035 м), проложенным на глубине 
h = 1,5 м, в качестве грунтового теплообменника. Внутри рас-
сматриваемого ГТ, заложенного с шагом между параллельно 
уложенными трубами s, прокачивался хладоноситель (30 % рас-
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а – схема располо-
жения ГТ; 





Температурное поле грунта находится путем решения 
уравнения теплопроводности при граничных условиях (ГУ) вто-






где Т – температура грунта, 
о
С; τ – время, с; а –
температуропроводность грунта, м
2/с, при соответствующих 
начальных (НУ) и граничных условиях (ГУ). 
В качестве НУ принималась начальная температура  
Т0 = const, равная среднегодовой температуре наружного возду-
ха Тср. год. 
Граничные условия были приняты следующие:  
− на границе Г1 задано ГУ второго рода q = const; 
− на границе Г2 учтены сезонные колебания температу-












ТТ нвнв , (5.2) 
где αнв – коэффициент теплоотдачи от поверхности грунта 
к наружному воздуху, Вт/(м2⋅К); Т – температура грунта, °С; Tнв 
– среднемесячная температура наружного воздуха, изменяюща-
яся в течение года, °С; λ1 –эффективная теплопроводность грун-
та [196], Вт/(м⋅К).  













ТТ 2ss , (5.3) 
где αs – коэффициент теплоотдачи от внутренней стенки трубы 
к хладоносителю (рассолу), Вт/(м2⋅К); sТ – средняя температура 
рассола на участке трубопровода, 
о
С; λ2 –теплопроводность тру-
бы, Вт/(м⋅К); 












.   (5.4) 
Что касается αн.в, то оно в первом приближении значение 
принималось равным 6 Вт/(м2К) [195]. Далее, в результате ре-
шения нестационарной задачи теплопроводности в двухмерной 
постановке было получено распределение температуры на по-
верхности грунта в течение года. После этого проведен уточ-
ненный расчет коэффициента теплоотдачи с учетом полученных 
разностей между температурами окружающей среды и поверх-
ностью грунта для каждого месяца. С использованием извест-
ных критериальных соотношений для свободной конвекции 
[197] находились осредненные по месяцам коэффициенты теп-
лоотдачи от грунта к наружному воздуху αн.в.= f(τ); 
Была решена серия двумерных задач для вертикальных 
сечений грунтового массива по длине ГТ. При этом трубопровод 
рассматривался как сумма элементарных участков. В первой 
итерации температура рассола на участке считалась постоянной 
и равной температуре на входе в него. В последующих итераци-
ях температура рассола на выходе из элементарного участка 
уточнялась по известным уравнениям теплового баланса, а по-
лученное значение присваивалось температуре на входе в сле-
дующий участок.  
Теплофизические свойства рассола определялись по сред-
ней температуре рассола на элементарном участке sT . Величина 
αs находилась на каждом элементарном участке ГТ. 
Для большинства минералов, из которых состоит грунт, 
теплоемкость сухого грунта равна ссг= 0,71 ÷ 0,92 кДж/(кг⋅К). 
При этом большее значение теплоемкости характерно для влаж-
ных грунтов. 
с = (1–П) ссг+П⋅s св+ П⋅(1–sat) свозд, 
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где св – теплоемкость воды, свозд – теплоемкость воздуха; П – по-






sat = , где жV – объем пор, занимаемый жид-
кой фазой, м




При П=0,3 и sat =1 теплоемкость грунта равна 
с = (1-0,30)⋅0,92+0,30⋅4,19 = 1,9 кДж/(кг⋅К). 
Плотность влажного грунта [198]  
ρ = (1–П) ρсг+П sat ρв+ П⋅(1– sat) ρвозд. 
где ρсг, ρв, ρвозд – плотности сухого грунта, воды и воздуха соот-
ветственно. При ρсг = 2500 кг/м3, П = 0,3 и sat = 1 плотность 
ρ = 2050 кг/м3.  
Теплопроводность влажного грунта определялась анало-
гично теплоемкости и плотности. Для большинства минералов, 
составляющих твердую фазу грунта, λсг= 0,84 ÷2,52 Вт/(мК), во-
ды λв = 0,59 Вт/(мК), воздуха λвозд = 0,021 Вт/(мК). Величина λ 
для грунта резко возрастает с увеличением его влажности и су-
щественно зависит от плотности и пористости [241]. При 
λсг = 2 Вт/(мК), П=0,3 и sat =1 теплопроводность грунта равна 
λ= 1,5 Вт/(мК). 
На рис. 5.3 приведена зависимость температуропроводно-
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Рис. 5.3. Влияние влажности 




Для проверки адекватности выбранного подхода при за-
дании граничных условий физическому процессу распределения 
температуры в массиве грунта, проведено сопоставление ре-
зультатов, полученных методом конечных элементов [201] и с 
использованием эмпирических [199], а также аналитических 
выражений, предложенных в работе [200].  
Зависимости, представляющие собой распределения тем-
пературы грунта по месяцам в течение года, которые получены 
численным методом (сплошная линия) и с использованием эм-
пирической формулы [199] (пунктирная линия), приведены на 
рис. 5.4, из которых видно, что имеет место достаточно точное 
совпадение результатов с разницей в 1 °С, несмотря на то, что 
при задании граничных условий на Г2 не учитывалось влияние 
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Рис. 5.4. Результаты сопоставления графиков колебаний темпе-
ратуры грунта в течение года, полученных численным  
и среднестатистическим методами: 
 а – на глубине 1 м;  б – на глубине 3 м 
 
 
Длина трубопровода ГТ с учетом изменения теплосъема с 
массива грунта по длине теплообменной поверхности ГТ при 
течении хладоносителя (30 % раствор этиленгликоля) рассчиты-
валась по следующему алгоритму: 
1. Для задания ГУ ІІІ рода на внутренней поверхности 
трубы (граница Г3, рис. 5.2) определяется коэффициент теплоот-
дачи от хладоносителя на участке ∆Ln. Теплофизические свой-








TTT ,   (5.5) 
где 
∆
2sT – температура на входе в участок ГТ длиной ∆L; 
∆
1sT – 
температура на выходе из участка ГТ длиной ∆L. 
В первом приближении температура на входе в ГТ 2sT  
принимается равной температуре 
∆
1sT , т.е. 2ss TT = . 
Для расчета коэффициента теплоотдачи от внутренней по-
верхности ГТ к рассолу используются известные критериальные 
уравнения для вынужденного течения жидкости в трубах [197]. 
Если температуры хладоносителя на входе в ГТ в течение 
года изменяются, то для каждого месяца получаем различные 
значения коэффициента теплоотдачи на участке ∆Ln. 
2. Путем решения нестационарной задачи теплопро-
водности в двумерной постановке с заданными граничными 
условиями, используя метод конечных элементов, определяем 
распределение температуры в выделенном элементе грунта 
(рис. 5.2), а также значения температур стенки на внутренней 
поверхности трубы (Г3) в течение отопительного периода. Для 
нахождения теплового потока с грунта находим осредненные 
значения температур стенки стT  по внутренней поверхности 
трубы. Значения стT  также усредняется и по каждому месяцу 
отопительного периода. 
Тепловой поток, отводимый хладоносителем, определяет-
ся по формуле 
LdTTQ sL ∆pi−α=∆ 1стгт )( ,   (5.6) 
 
где αгт – коэффициент теплоотдачи от внутренней стенки трубы 
к рассолу (скорость течения w=1 м/с); d1 – внутренний диаметр 
трубы, равный 0,032 м. 
3. Из уравнения теплового баланса находится темпера-
тура 
∆
























.  (5.7) 
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4. Расчет повторяется с п. 1. При этом в (5.5) подстав-
ляется полученное значение 
∆
1sT  и определяется уточненное 
значение αгт. 
5. Для нахождения величины теплосъема со следую-
щего участка трубы ∆Ln+1 значение ∆1sT , полученное по (5.7), 
присваивается значению температуры на входе в следующий 
участок ∆∆ = 12 ss TT . Далее расчет повторяется с п. 1. 
6. Расчет ведется совместно с расчетом статических ха-
рактеристик ТНУ до выполнения условия, когда сумма тепло-
съемов с участков ГТ будет покрывать тепловую мощность ис-
парителя ТНУ (холодопроизводительность) или превышать ее 








пературы на входе и на выходе из ГТ и из испарителя ТНУ бу-
дут равны. Если условие равенства по температурам не выпол-
няется, то статические характеристики ТНУ пересчитываются, а 
температура на входе в испаритель принимается равной темпе-
ратуре на выходе из ГТ. 
7. Полная длина трубопровода ГТ находится, как сумма 








Проведем предварительный анализ теплового потенциала 
грунта. Рассмотрим следующие возможные режимы подачи 
хладоносителя в ГТ от ТНУ: 
1-й режим. ТНУ работает только в зимний период. В тече-
ние всего отопительного периода температура хладоносителя на 
входе в ГТ принимается постоянной, равной, к примеру,  
Ts2 = - 3 оС. Следует отметить, что данный режим нецелесообра-
зен с точки зрения обеспечения эффективной эксплуатации 
ТНУ, т.к. поддержание постоянной Ts2 при снижении теплопро-
изводительности ТНУ в холодные месяцы отопительного пери-
ода сопряжено с понижением температуры испарения, а соот-
ветственно и с уменьшением µ. Однако такой прием позволяет 
провести качественный анализ теплового состояния грунта для 
каждого месяца отопительного периода; 
2-й режим. ТНУ эксплуатируется в отопительный период, 
обеспечивая постоянную температуру хладоносителя на входе в 
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ГТ (Ts2 = -3оС), а также в межотопительный период, покрывая 
нагрузку по кондиционированию объекта (Ts2 = 21оС); 
3-й режим. ТНУ работает в зимний период при изменяю-
щейся температуре хладоносителя Ts2 с октября по март соот-
ветственно -1; -2; -3; -4; -4; -3 оС, а в летний – с постоянной тем-
пературой подачи рассола в ГТ (Ts2 = 21 оС). Значения Ts2 зада-
ются, ориентируясь на величину минимального температурного 
напора в 5 °С между температурой рассола и температурой 
грунта на расстоянии 0,1 м от ГТ для каждого месяца отопи-
тельного периода 2-го режима работы ТНУ.  
На рис. 5.5 для трех режимов приведен удельный тепло-










Рис. 5.5. Тепловой 
поток при работе 
ТНУ в разных  
режимах 
 
Как видно из рисунка наибольший теплосъем с грунта 
имеет место в режиме 2, т.к. сброс теплоты с конденсатора ТНУ, 
работающей в режиме летнего кондиционирования, в ГТ позво-
ляет сократить период восстановления температурного поля 
грунта к началу следующего отопительного сезона. Между тем 
видно, что подавать в ГТ хладоноситель с постоянной темпера-
турой Ts2 = -3 оС в течение всего отопительного сезона нерацио-
нально, поскольку такой режим сильно «истощает» грунт уже в 
первый месяц эксплуатации ТНУ. Следовательно, в зимний пе-
риод, когда растет теплопотребление объекта, удельный тепло-
съем с грунта ГТ уже невысок. Предпочтительным представля-
ется режим 3, при котором теплосъем в течение отопительного 
сезона выше, чем в предыдущих режимах. Поэтому при проек-
тировании в первом приближении он и может быть выбран в 
качестве расчетного.  
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В последующих приближениях Ts2 определяется при рас-
чете статических характеристик ТНУ с учетом изменения режи-
мов теплоснабжения объекта при различных температурах 
наружного воздуха. 
Разработанный алгоритм позволяет решать одну из важ-
ных проблем проектирования ГТ – выбор наиболее рациональ-
ной глубины его заложения.  
На рис. 5.6 приведены результаты расчета удельного теп-
лосъема по длине ГТ, размещенного на глубине 1,5 м и 1 м, для 
режима работы ТНУ при постоянной температуре на входе в ГТ 








Рис. 5.6. Теплосъем Q с одного 
метра трубопровода ГТ  
при Ts2  = -3 оС: 
1 – ГТ на глубине 1,5 м; 
2 – ГТ на глубине 1 м 
 
 
Как можно видеть из рис. 5.6, при размещении ГТ на глу-
бине 1,0 м и прочих равных условиях удельный теплосъем с 
единицы длины больше в начале и в конце отопительного пери-
ода, поскольку в данном случае степень влияния граничных 
условий на поверхности грунта более существенна. Однако, в 
период максимального теплопотребления объекта с ноября по 
февраль удельный теплосъем на глубине 1,5 выше. При выборе 
глубины заложения ГТ этот фактор является определяющим. 
Алгоритм расчета теплосъема Q грунтовым теплообмен-
ником, подробно описанный выше, является достаточно гро-
моздким. В связи с этим рассмотрен вопрос получения обоб-
щенного выражения для анализа Q в зависимости от основных 
определяющих факторов: временного интервала; шага между 
трубами; глубины заложения трубопровода; температуропро-
водности грунта; температуры рассола. 
Из числа рассматриваемых факторов были исключены 
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материала труб ГТ. Они принимались фиксированными на ос-
новании существующего опыта проектирования ГТ. В частно-
сти, глубина заложения геотермального коллектора была приня-
та равной 1,5 м, что является экономически оправданной.  
Обработка и анализ результатов численных эксперимен-
тов проведен с помощью программного пакета STATGRAF, ре-
ализующего метод планирования эксперимента Бокса – Бенкена. 
Для определения теплосъема с грунта погонным метром трубо-























где τсут – время, сутки. 
Зависимость (5.8) справедлива для следующих диапазонов 
варьируемых факторов: шаг между трубами s = 0,5 ÷ 10 м; тем-
пературопроводность a = 0,035 ÷ 0,08 м2/сут.; температура рас-
сола sT = -6 ÷ 1 °С; время эксплуатации ГТ τсут = 1 ÷ 180 сут. 
Для указанного диапазона сутτ  первые сутки эксплуата-
ции ГТ соответствуют 1 октября. 
На рис. 5.7 – 5.9 представлены результаты анализа тепло-
съема Q с использованием предложенной выше зависимости. 
Максимальный теплосъем с грунта ГТ (рис. 5.7) наблюдается 
при шаге между трубами s = 10 м (одиночная труба) в первые 
дни эксплуатации ТН. В связи с понижением температуры 
наружного воздуха в зимние месяцы и дальнейшим отбором 
теплоты ГТ теплосъем снижается. При этом в случае одиночной 
трубы разность между начальным и конечным значениями Q (в 
1-е и 180-е сутки) больше, чем при меньшем шаге заложения 
труб ГТ. При шаге от 0,5 до 2 м влияние тепловой интерферен-
ции более существенно сказывается в осенние месяцы, чем в 
зимние. К концу отопительного периода теплосъем резко сни-
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жается как одиночной трубой, так и ГТ с частым заложением 
труб при постоянной температуре рассола в ГТ. 
 
Из рис. 5.8, где показан теплосъем с грунта теплообмен-
ником при различных температурах рассола в зависимости от 
температуропроводности грунта а, видно, что при более высо-
ких значениях температуры рассола sT  она меньше влияет на 
величину теплосъема. 
Взаимное влияние всех варьируемых факторов на Q при-
ведено на рис. 5.9, из которого видно, что в первые сутки рабо-
ты ТН при smax = 10 м и аmax = 0,08 м2/сут. и температуре рассола 
Тs = -6 °С наблюдается максимальный теплосъем. При повыше-
нии температуры рассола существенное влияние на Q оказывает 
только фактор времени сутτ , а влияние факторов а и s снижает-
ся. Вначале эксплуатации ТН при аmax =0,08 м2/сут. наблюдается 
больший теплосъем с грунта ГТ по сравнению с  
аmіn=0,035 м2/сут., а к концу эксплуатации меньший. Это объяс-
няется тем, что при более высоких значениях а процесс тепло-
передачи во времени осуществляется быстрее, и к концу отопи-
s, м Сутки 
Q, 
Вт/м 












Рис. 5.7. Взаимное влияние 
на теплосъем с грунта шага 









Рис. 5.8. Влияние на теп-
лосъем с грунта ГТ темпера-
туры рассола и температу-
ропроводности 
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тельного периода тепловой потенциал грунта снижается больше, 













































ров на теплосъем 
с грунта ГТ 
 
В зависимости от того, в какой системе отопления пред-
полагается эксплуатация ТНУ, зависит и режим работы ГТ, по-
скольку тепловая мощность испарителя изменяется с учетом 
изменения нагрузки конденсатора. 
Как известно [202], наиболее характерными для работы в 
системе отопления ТНУ, являются два режима. Первый режим 
работы – моновалентный, когда ТНУ покрывает всю нагрузку 
системы отопления. При этом система отопления создается низ-
котемпературной с расчетными параметрами теплоносителя 
55/45 °С в подающей и обратной магистралях соответственно. 
Второй режим работы ТНУ – бивалентно-альтернативный, со-
гласно которому ТНУ покрывает отопительную нагрузку и 
обеспечивает требуемые температуры теплоносителя в подаю-
щей и обратной магистрали только до определенной температу-
ры наружного воздуха (точка бивалентности), а далее нагрузку 
покрывает котел-доводчик. В этом случае система водяного 
отопления является высокотемпературной с расчетными пара-
метрами теплоносителя 95/70 °С.  
В качестве теста для проверки работоспособности пред-
ложенной методики расчета ГТ моделировались режимы работы 
одной и той же ТНУ с различными системами отопления. 
При бивалентном режиме работы ТНУ теплопотребление 
объекта при расчетной температуре наружного воздуха состав-
ляло 35 кВт, а для моновалентного – 15 кВт. Основные режим-
но-конструктивные характеристики ТНУ: массовый расход хла-
доносителя в ГТ 1,01 кг/с; массовый расход теплоносителя 
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0,33 кг/с; Объемная подача компрессора 29 м3/ч; поверхность 
испарителя 6,7 м2; поверхность конденсатора 6,8 м2; длина ГТ 
1600 м; глубина заложения 1,5 м. Хладагент ТНУ – R134a. 
Температура теплоносителя на входе в конденсатор ТНУ 
принималась равной температуре в обратной магистрали систе-
мы отопления. При этом с использованием рекомендаций [202 –
204] для рассматриваемых систем отопления предварительно 
были построены графики качественного регулирования. Стати-
ческие характеристики ТНУ определялись при помощи методи-
ки, представленной в работах [145, 189, 192, 203]. При анализе 
работы ТНУ принимался постоянный расход теплоносителя в 
обоих режимах. 
Расчетные характеристики ТНУ для различных систем 
отопления приведены на рис. 5.10 и в табл. 5.1. Температуры в 
таблице представлены в ºС. 
Длина грунтового теплообменника была определена по 
выше приведенному алгоритму при условии обеспечения требу-



















Q к- моновалентный режим
Q к- бивалентный режим
Q 0- моновалентный режим
Q 0- бивалентный режим
 
Рис. 5.10. Тепло- и холо-
допроизводительность 
ТНУ «рассол-вода»  
В расчетах ГТ и ТНУ учитывался режим кондициониро-
вания, при котором в летний период на вход ГТ подается рассол 
с постоянной расчетной температурой Ts2 = 21°С. При реверси-
ровании холодильного цикла для работы ТНУ в режиме конди-
ционирования температура конденсации фреона, а следователь-
но, и Ts2 практически не подвержены колебаниям и остаются 
фактически постоянными. Это обусловлено тем, что температу-
ра грунта на глубине заложения ГТ в течение трех летних меся-
цев изменяется незначительно от 16 до 18 °С. 
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Таблица 5.1 – Термодинамические  характеристики ТНУ «рас-
сол-вода» при работе в низкотемпературной (верхняя строка) и вы-



































8 -1 -5 -9 -6 0 
Температура рассола на входе 
в испаритель ТНУ 
9,22 5,8 2,77 0,57 -0,64 -0,28 
9,22 5,8 2,77 - - 0,50 
Температура рассола на вы-
ходе из испарителя ТНУ 
7,19 3,99 1,065 -1,007 -2,24 -1,98 
7,23 4,053 1,20 - - -1,15 
Температура испарения 
-1,13 -3,15 -5,41 -6,87 -8,07 -8,14 
-0,99 -2,91 -4,86 - - -7,22 
Температура теплоносителя 
на входе в конденсатор 
32,0 40,0 42,0 46,0 43,0 38,0 
33,8 43,0 49,0 - - 42 
Температура теплоносителя 
на выходе из конденсатора  
42,90 50,15 51,54 55,12 51,88 46,93 
44,70 53,15 58,56 - - 51,09 
Требуемая температура теп-
лоносителя в подающей ма-
гистрали 
38,0 47,0 50,0 55,0 51,0 41,0 
39,1 52,4 59,0 71,1 61,9 51,0 
Температура конденсации 
49,21 56,02 57,06 60,39 57,02 52,10 
51,00 59,02 64,09 - - 56,35 
Температура хладагента  
после компрессора 
92,68 110,25 117,14 128,77 123,32 111,59 
96,04 116,42 132,88 - - 119,63 
Индикаторный КПД 
0,7723 0,7423 0,7268 0,7049 0,7108 0,7293 
0,767 0,733 0,703 - - 0,718 
Коэффициент подачи ком-
прессора 
0,784 0,777 0,773 0,768 0,769 0,774 
0,783 0,775 0,767 - - 0,771 
Коэффициент преобразования 
ТНУ 
3,09 2,43 2,22 1,95 2,05 2,32 
2,96 2,26 1,88 - - 2,14 
Эксергетические потери, кВт 
3,48 3,762 3,83 4,23 4,0 3,67 
3,594 4,06 4,65 - - 4,067 
Термодинамическое совер-
шенство, % 
28,55 30,68 31,26 30,61 31,25 32,0 
29,7 30,4 29,8 - - 31,65 
Эксергетический КПД, % 
 
28,9 35,8 36,0 35,0 33,6 31,39 
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Уменьшение холодопроизводительности ТНУ с декабря 
по март связано с увеличением температурных границ цикла, 
обусловленных возрастанием теплопотребления объекта в этот 
период. То, что коэффициент преобразования ТНУ µ в бива-
лентно-альтернативном режиме работы ТНУ к марту месяцу 
ниже на 7,75 % по сравнению с моновалентным режимом связа-
но с более высокой температурой (42 °С) теплоносителя, посту-
пающего из системы отопления в конденсатор, чем при монова-
лентном режиме (38 °С), а параметры теплоносителя оказывают 
гораздо большее влияние на изменение µ, чем параметры рассо-
ла в испарителе. 
Изменение режимов работы ТНУ влияет на характеристи-
ки ГТ следующим образом. При бивалентно-альтернативном 
режиме отопления в марте месяце температура рассола на входе 
в испаритель ТНУ по сравнению с моновалентным режимом на 
1,22 °С выше (см. табл. 5.1). Это обусловлено тем, что два зим-
них месяца отбор теплоты из грунта не осуществляется, и тем-
пературный потенциал грунта соответственно не истощается.  
Ниже представлены зависимости изменения температуры 
грунта на глубине 1 м (рис. 5.11 а) и 3 м (рис. 5.11 б), получен-
ные при заложении ГТ на глубине 1,5 м для моновалентного ре-
жима работы ТНУ и непотревоженного состояния грунта. Как 
видно из рис. 5.11 а, на температуру грунта на глубине 1 м ока-
зывает большое влияние колебание температуры наружного 
воздуха и отбор тепла грунтовым теплообменником, заложен-
ным на глубине 1,5 м. Аккумуляция тепла в грунте за счет сбро-
са теплоты конденсации ТНУ в летний период на глубине 1 м не 
наблюдается.  
Из рис. 5.11 а  видно, что характер изменения температу-
ры грунта при работе ТНУ в моновалентном режиме в отопи-
тельный период и режиме кондиционирования летом (линия 2) 
фактически такой же, как при работе ТНУ только в режиме 
нагрева в отопительный период (линия 3) в течение всего пери-
ода эксплуатации ТНУ.  
На глубине 3 м (рис. 5.11 б) аккумуляция тепла более 
ощутима, поэтому разность между температурами грунта для 
указанных режимов эксплуатации больше. При работе ТНУ 
только в режиме отопления к марту месяцу температура грунта 
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Рис. 5.11. Зависимость температуры грунта на глубине 1 м (а) и 3 м 
(б) от времени при следующих условиях: 
1– непотревоженное состояние грунта; 2– при работе ТНУ в моновалентном 
режиме в отопительный период и в режиме кондиционирования в летний пе-
риод; 3– при работе ТНУ только в режиме нагрева в отопительный период 
 
В целом, аккумуляция тепла грунтом в летний период ра-
боты ТНУ способствует восстановлению его теплового потен-
циала, т.е. повышает тепловую устойчивость. В качестве иллю-
страции этого на рис. 5.11 б показано изменение температуры 
грунта на глубине 10 м. При работе ТНУ только в режиме отоп-
ления к 4-у отопительному сезону температура грунта на глу-
бине 10 м будет на 1,5 °С ниже по сравнению с его непотрево-
женным состоянием, чего не наблюдается при работе в режиме с 
кондиционированием. 
Как отмечалось выше, предлагаемая методика расчета 
предполагает учет изменения величины теплосъема с грунта к 
ГТ с уточнением температуры хладоносителя по его длине.  
Рассмотрим, как влияет учет изменения теплосъема с 
грунта по длине трубопровода на выбор проектной длины ГТ 
(рис. 5.12): 1– при постоянном теплосъеме по длине ГТ; 2 – при 
переменном теплосъеме по длине ГТ, но без учета тепловой ин-
терференции; 3 – при переменной величине теплосъема по 
длине ГТ змеевикового типа с учетом тепловой интерференции 

















Рис. 5.12. Выбор проектной длины ГТ в зависимости от способа 
расчета теплосъема с грунта 
 
Как видно из рис. 5.12, для обеспечения требуемой холо-
допроизводительности ТНУ Q = 11,4 кВт (октябрь месяц), про-
ектная длина ГТ может изменяться от L = 1200 м до L = 2000 м в 
зависимости от учета влияния соответствующих параметров. 
 
5.2. Восстановление теплового потенциала грунта 
за счет реверсирования цикла ТНУ 
 
Вопрос восстановления теплового потенциала грунта свя-
зан с выбором рациональных режимов при круглогодичной экс-
плуатации ТНУ. В работах [190, 191] рассмотрен вопрос сниже-
ния теплового потенциала грунта при многолетней эксплуата-
ции ТНУ в зимнем режиме. При этом моделировались режимы 
работы ТНУ как для высокотемпературной, так и для низкотем-
пературной систем отопления. В работах [192 – 194] исследо-
вался круглогодичный режим работы ТНУ и рассматривались 
возможные способы восстановления температурного поля грун-
та. 
Одним из путей снижения тепловой нагрузки на грунт при 
работе ТНУ является отвод теплоты конденсации в ГТ при ре-
версировании цикла ТН в летний период для покрытия нагрузки 
холодоснабжения. Технологически это осуществляется за счет 
периодической прокачки в летний период через ГТ 30% рассола 
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этиленгликоля, поступающего после конденсатора ТНУ с тем-












Рис. 5.13. Схема 
восстановления 
теплового потенци-





Для проектного режима отопления были рассчитаны кон-
структивные характеристики ГТ и ТНУ, а для режима охлажде-
ния решалась задача, в которой при заданных геометрии ГТ, 
конструкции ТН и требуемых параметров работы системы 
охлаждения рассчитывалась величина теплопоступления в грунт 
при охлаждении конденсатора ТН в летний период 
Моделирование работы теплового насоса в режиме выра-
ботки холода предполагает расчет его статических характери-
стик для заданного гидравлического контура циркуляции хлада-
гента [192 - 194]. При известной геометрии испарителя, конден-
сатора, элементов трубной обвязки и заданной объемной подаче 
компрессора находятся температуры испарения, конденсации, 
тепловая и холодильная мощности, потребляемая мощность 
компрессора, холодильный коэффициент и коэффициент преоб-
разования. Решение этой задачи основано на совместном рас-
смотрении параметров системы охлаждения и характеристик 
ТНУ, а именно, увязке данных о теплоизбытках в помещениях с 
холодопроизводительностью ТНУ. Известно, что в зависимости 
от температуры наружного воздуха Тнв холодопроизводитель-
ность ТНУ изменяется противоположно холодильной мощности 
системы охлаждения. С повышением Тнв мощность системы 
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охлаждения возрастает, а температура воды, поступающей в 
приборы охлаждения, снижается. Это приводит к снижению хо-
лодопроизводительности и холодильного коэффициента ТНУ. 
При моделировании статических характеристик ТНУ взаимо-
связь параметров системы охлаждения с параметрами ТНУ 
находилась по методике И. А. Сакуна [204]. 
Основные режимно-конструктивные характеристики ТНУ 
принимались следующие: массовый расход рассола через ГТ – 
1,01 кг/с; массовый расход воды в системе охлаждения–
0,333 кг/с; теоретическая объемная подача компрессора – 
29 м3/ч. Поверхность конденсатора – 6,7 м2; поверхность испа-
рителя – 6,8 м2 ; длина ГТ – 1600 м. Хладагент R134a. 
Температуры воды в подающей и обратной магистралях 
системы охлаждения определялись при температурах наружного 
воздуха, осредненных по наиболее жарким пяти дням в каждом 
летнем месяце.  
Граничные условия для расчета температурного поля 
грунта с заложенным ГТ задавались с учетом динамики измене-
ния температуры наружного воздуха для климатических усло-
вий Харьковской области. При моделировании многолетней ра-
боты ТНУ и ГТ учитывалось изменение температуры рассола 
как в летний, так и в зимний период. Предполагалось, что в сен-
тябре, апреле и мае ТНУ не эксплуатировался. Температуры на 
входе в ГТ для каждого месяца отопительного периода были 
получены на основе совместного расчета ГТ и ТНУ с учетом 
теплового состояния грунта и режимов теплопотребления объ-
екта.  
На рис. 5.14 и 5.15 приведены результаты совместного 





Рис. 5.14. Параметры ГТ 
и ТНУ для летнего режи-
ма: 
Тк,– температура конденсации ,°С; 
Тs2– температура рассола на выхо-
де из конденсатора, °С;  
Тw2 – температура воды на выходе 
из испарителя, °С;  
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Рис. 5.15. Параметры ГТ 
и ТН для зимнего режима: 
Тs2– температура рассола на выхо-
де из испарителя, °С;  
Тw2 – температура воды на выходе 
из конденсатора, °С  
 
На рис. 5.16 показано изменение температуры грунта при 
эксплуатации ТН в разных режимах. Заштрихованные участки 
показывают изменение температуры грунта за счет сброса теп-
лоты конденсации в ГТ летом. Видно, что сброс теплоты кон-
денсации способствует восстановлению теплового потенциала 
грунта относительно его естественного состояния, т.е. повышает 






Рис. 5.16. Изменение темпера-
туры грунта на разных глуби-
нах в течение 3-х лет эксплуа-
тации ТНУ:  
1– в режиме теплоснабжения, 2 – в 
реверсивном режиме, 3 –естественное 
состояние грунта 
 
В табл. 5.2 приведены результаты сравнения значений 
теплосъема Qгт с ГТ и коэффициентов преобразования µ на тре-
тий год эксплуатации ТНУ. Рассчитаны два режима работы 
ТНУ: отопительный и реверсивный. Реверсивный режим отме-
чен знаком «*». 
 
Таблица 5.2.– Сопоставление значений Qгт и µ для различных 
режимов работы ТНУ 
Месяц Х ХІ ХІІ І ІІ ІІІ 
Qгт, кВт 11,3 9,6 8,5 7,9 7,6 8,4 
Qгт*, кВт 11,4 10,4 10,2 9,2 9,1 8,4 
µ 3,01 2,34 2,12 1,88 2,02 2,3 




























Сброс теплоты конденсации ТН в летнем режиме эксплуа-
тации способствует восстановлению теплового потенциала 
грунта относительно его непотревоженного состояния и незна-
чительно повышает коэффициент преобразования ТН в после-
дующий отопительный сезон. Для существенного повышения 
коэффициента преобразования объемы поступающей в грунт 
теплоты должны быть больше, чем теплопроизводительность 
ТНУ в летнем режиме, поскольку на глубине заложения ГТ, 
равной 1,5 м, имеют место потери аккумулированной теплоты в 
окружающую среду. В качестве дополнительного источника 
теплопоступлений в грунт может, к примеру, использоваться 
геовентиляционный теплообменник, служащий для охлаждения 
приточного воздуха летом [205].  
 
 
5.3. Термоэкономический анализ геотермальной ТНУ 
 
Итогом комплексного подхода может являться определе-
ние стоимости выработанного тепла с учетом взаимосвязи всех 
факторов, влияющих на эффективность работы ТНУ в системе 
теплохладоснабжения. В качестве примера по расчетным дан-
ным (рис. 5.4) для моновалентного режима работы ТНУ, ис-
пользуя методику [68, 69], можно определить стоимость выра-
ботанного тепла с учетом режимов работы установки. Это воз-
можно благодаря ведению в уравнения капитальной стоимости 
элементов ТНУ (4.70) – (4.74) теплотехнических КПД и режим-
ных параметров теплообменного и компрессорного оборудова-

















,   (5.9) 
 
где подстрочный индекс k показывает количество всех элемен-
тов ТНУ, включая ГТ, а і относится к элементам из числа k, та-
ких как насос, вентилятор и т.п. Время работы ТНУ в отопи-
тельный период принято равным эксτ = 4320 ч. 
На рис. 5.17 показано изменение стоимости выработанно-














Рис. 5.17. Стоимость тепла сТ для каждого месяца 
отопительного периода 
 
Как видно из рис. 5.17, стоимость выработанного тепла в 
значительной степени зависит от месяца эксплуатации ТНУ. В 
октябре она заметно ниже, чем в январе. Однако к марту стои-
мость снижается, но остается все же выше, чем в ноябре, когда 
среднемесячная температура наружного воздуха на 1 ºC ниже. 
Такой результат оказался несколько неожиданным, поскольку 
логично предположить, что при повышении температуры 
наружного воздуха стоимость выработанного тепла ТНУ долж-
на снижаться, но этого не происходит. Такой характер измене-
ния стоимости вызван изменением мощности Nэ и теплопроиз-
водительности Qк в течение отопительного периода. Так, к мар-
ту Qк снижается относительно ноября месяца при практически 
одинаковых значениях Nэ. 
Объяснить это можно по результатам термодинамическо-
го анализа ТНУ, который позволяет также установить взаимо-
связь между термодинамическим совершенством каждого эле-
мента и стоимостью вырабатываемого установкой тепла.  
Для установления взаимосвязи между сТ и величиной де-
струкции эксергии воспользуемся зависимостью мощности при-
вода компрессора от функции ЕD,сум и энтропийного КПД уста-

















N .  (5.10) 
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На рис. 5.18 приведено изменение деструкции эксергии в 
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Рис. 5.18. Изменение абсолютных значений деструкции эксер-
гии в течение отопительного сезона 
 
Видно, что характер изменения деструкции эксергии в 
компрессоре ЕD,КМ вносит существенный вклад в величину 
ЕD,сум, которая в точности повторяет характер ее изменения 
(увеличивается к январю и снижается к марту месяцу).  
Уменьшение деструкции в испарителе к концу отопитель-
ного сезона можно объяснить тем, что отбор теплоты от массива 
грунта к марту снижается вследствие его истощения. Соответ-
ственно уменьшается разность между температурой испарения и 
температурой рассола на выходе из испарителя, а также тепло-
производительность установки. 
Деструкция эксергии в конденсаторе, напротив, к январю 
снижается, а к марту повышается, что соответственно увеличи-
вает ее вклад в стоимость выработанного тепла. 
Таким образом, предложенный комплексный подход к 
проектированию горизонтального грунтового теплообменника 
позволил определить условия эффективного использования 
энергии приповерхностного грунта с учетом взаимного влияния 
режимов теплопотребления объекта и отбора теплоты с грунто-
вого массива в течение всего периода эксплуатации ТНУ, а так-




Вопрос о значении методологии системно-структурного 
анализа, применяемой при решении задач проектирования, диа-
гностики и оптимизации парокомпрессорных термотрансформа-
торов, является во многом еще дискуссионным. Изложенный в 
монографии материал не претендует на охват всех проблем ана-
лиза термотрансформаторов. Однако очевидно, что некоторые 
элементы системно-структурного анализа уже сейчас все более 
широко проникают в практику проектирования холодильных и 
теплонасосных установок.  
Много внимания в книге уделено термоэкономическому 
анализу. Он позволил установить в общем виде связи между не-
обратимостями тепловых процессов в парокомпрессорных тер-
мотрансформаторах и изменением их капитальных и эксплуата-
ционных затрат, а в итоге определить эксергетическую стои-
мость произведенного тепла или холода. Нам представляется, 
что именно термоэкономический подход наиболее плодотворен 
и требует дальнейшего развития. Оборудование, созданное с 
применением методов термоэкономики, должно обладать 
наиболее высокими качественными показателями. Разработан-
ный метод системного анализа циклов с учетом структурно-
топологических особенностей технологических схем пароком-
прессорных термотрансформаторов позволяет на этапе предпро-
ектного анализа для заданных условий эксплуатации осуще-
ствить наиболее рациональную по элементному составу, типу 
оборудования и виду рабочего вещества компоновку схемы хо-
лодильной машины или теплонасосной установки. Предложен-
ная методика структурного термодинамического анализа с ис-
пользованием критерия сложности технологической схемы и 
коэффициентов структурных связей позволяет выявить ряд си-
стемных закономерностей проявления термогидравлической 
необратимости в элементах различных схем парокомпрессорных 
термотрансформаторов. 
Выводы и практические рекомендации, полученные в 
результате применения комплексного подхода к проектирова-
нию геотермальных теплонасосных установок, относятся к кон-




изменении внешних условий эксплуатации теплонасосной уста-
новки будут меняться и результаты, однако методический под-
ход останется неизменным.  
Важной задачей новых исследований в области систем-
но-структурного анализа термотрансформаторов является выяв-
ление взаимосвязей с термодинамикой не только экономиче-
ских, но и экологических их показателей. В этом направлении 
проведена большая работа, но в будущем требуется дальнейшее 
развитие и совершенствование методологии системно-
структурного анализа термотрансформаторов.  
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ОПРЕДЕЛЕНИЯ ОСНОВНЫХ ТЕРМИНОВ 
Анергия – энергия, которая в заданных условиях не может быть пре-
вращена в работу (например, энергия равновесной окружающей  
среды).  
Анергия теплоты – часть теплового потока, которая не может быть 
превращена в работу при обратимом взаимодействии с окружающей 
средой. 
Баланс эксергетический – сопоставление суммарных потоков эк-
сергии на выходе и входе системы (эффект и затраты). 
Декомпозиция – научный метод, позволяющий заменить решение 
одной большой задачи решением серии меньших взаимосвязанных 
задач. Декомпозиция, как процесс разделения, позволяет рассматри-
вать любую исследуемую систему, как сложную, состоящую из от-
дельных взаимосвязанных подсистем, которые, в свою очередь, также 
могут быть разделены на части. В качестве систем могут выступать не 
только материальные объекты, но и процессы, явления и понятия. 
Деструкция эксергии (потери от необратимости) – диссипация, 
необратимое рассеяние энергии в системе или ее части. 
Коэффициент структурный – безразмерный коэффициент, равный 
отношению изменения какого-либо параметра всей технической си-
стемы к изменению этого же параметра в одном из элементов системы. 
Служит мерой влияния данного элемента на систему в целом.  
Негэнтропия – свойство термодинамической системы, позволяющее 
противодействовать выравниванию ее параметров с параметрами 
окружающей среды. Используется в термоэкономике при определении 
стоимости целевого продукта установки. Она вводится в анализ произ-
водственных структур с целью перераспределения стоимости внешней 
необратимости, связанной с диссипативным элементом, между осталь-
ными элементами системы. Поток негэнтропии рассматривается как 
«топливо» для элементов, в которых процесс происходит с увеличени-
ем энтропии рабочего вещества, и как «продукт» для элементов, в ко-
торых энтропия рабочего вещества в процессе уменьшается. 
Окружающая среда – равновесная часть окружения технической 
системы, интенсивные параметры которой не меняются при энергети-
ческом взаимодействии с технической системой (Она характеризуется 
нулевой эксергией). 
Оптимизация технической системы термоэкономическая – 
эксергетическая оптимизация, проводимая путем минимизации целе-
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вой функции, в качестве которой берутся приведенные затраты на 
единицу эксергии получаемого продукта.  
Оптимизация термодинамическая – оптимизация технической 
системы при использовании в качестве целевой функции эксергетиче-
ского КПД. 
Производственная структура (функциональная схема) – схема 
распределения эксергетических потоков по их целевому назначению 
(«топливо», «продукт») среди взаимодействующих технологических 
элементов или установок системы для определения стоимости конеч-
ного продукта. 
Термоэкономическая модель – система уравнений, которая опи-
сывает процесс формирования стоимости целевого продукта системы. 
Эксергетический метод – метод анализа, оптимизации и синтеза 
технических систем преобразования вещества, рассматриваемых во 
взаимодействии с их окружением, основанный на использовании тер-
модинамики совместно с элементами теории систем и экономики. 
Эксергия потока вещества представляет собой количество работы, 
которая может быть получена от потока вещества, если осуществить 
обратимый переход от состояния, характеризуемого давлением и тем-
пературой, отличными от параметров окружающей среды, в состояние 
равновесия с окружающей средой. В общем случае она равна сумме 
механической, термической и химической эксергий потока вещества. 
Эксергия теплового потока – максимально полезная работа, кото-
рая может быть получена за счет теплоты, отводимой от горячего ис-
точника к холодному, при условии, что холодным источником являет-
ся окружающая среда. Эксергия теплового потока не связана с массой 
вещества.  
Эксергия термодинамической системы – максимально возможная 
полезная работа (работоспособность), которую термодинамическая 
система производит при обратимом переходе в состояние полного 
равновесия с окружающей средой. 
Эксергия транзитная – часть потока эксергии, проходящая через 
техническую систему и не участвующая в целевых процессах преобра-
зования (определяется наименьшими значениями одного и того же 
вида эксергии потоков на входе и выходе). 
Эксергетическая стоимость – количество ресурсов, выраженных в 
единицах эксергии, для получения единицы продукта. 
Функциональный анализ – формализованный подход к определе-
нию целевого предназначения системы в целом и каждого ее компо-
нента в отдельности. 
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